La cuplajul din îig. 79 se înlocuiește secțiunea dreptunghiulară 
106. a arcului cu secţiune rotundă. Să se calculeze acest arc, respec- 
tind aceleași condiţii impuse, stabilindu-se cum sînt dimensiunile de 
gabarit — în acest caz — comparativ cu arcul cu secţiune dreptunghiulară. 


Elementul elastic al suspensiei — roţilor din faţă — de la un 
107. autovehicul este un arc bară de torsiune — executat din ARC 
2 — cu secţiune rotundă. Asupra braţului arcului — de lungime a = 
= 250 mm — acţionează o forță de F = 500 daN; lungimea barei 
de torsiune Î = 1000 mm. Să se calculeze diametrul barei, deformația 
unghiulară maximă şi rigiditatea arcului. 


1 08 Dacă în suspensia — prezentată în problema nr. 107 — se înlo- 

e cuieşte bara de torsiune cu secţiune rotundă cu un arc bară de 
torsiune format din patru plăci — de secţiune dreptunghiulară cu 6 = 
= 6,5 k — dispuse în pachet, se obţine o micşorare a dimensiunilor 


de gabarit? Se menţin aceleași date de calcul. 


Elementul elastic al 

+ 109. suspensiei unei lo- 
comotive este un arc mul- 
tilamelar, cu opt lamele 

= (n = 8, fig. 80); lamelele 
N 44x 12 au, secțiunea bxh = 1412x 
x14 mm, fiind executate 
din ARC 1 (c, = 8 500 daN/ 
/cm?). Să se calculeze: sar- 
cina statică admisibilă, ri- 
giditatea arcului și săgeata 
corespunzătoare sarcinii P. 


414 0 O mașină hidraulică 
e cu piston este reze- 
mată pe arcuri — bucşe din 
cauciuc (fig. 81), cu durita- 
tea de 80°Sh. Forţa statică 
preluată de un arc este F = 
= 800 daN, arcul avind o să- 
geată statică de 3=—1 mm. Se 
cunoaşte de asemenea, dia- 
metrul interior al bucşei d = 
= 25 mm, Să se stabilească 
înălțimea necesară, diame- 
trul exterior şi rigiditatea 
arcului, 


1, = 600 1p = 600 
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11, Arbori şi osii 


E] 


Notatii 
c — coeficientul de siguranţă ;. i A 
d — diametrul osiei sau al arborelui ; 
H, V — reactiunile din- planul. orizontal respectiv vertical ; 
[P 
M & = momentul de torsiune, respectiv raportul dintre puterea P şi 
n 


,  turaţia:-n a. arborelui ; 
Mi, Min, Miy — momentul de încovoiere. total, respectiv, momentul de incovo- 
_iere în planul orizontal sau În. planul vertical; 


N .. a forța axială care solicită -arborele ; 
Wz, Wy ~ — “modulul de rezistenţă axial, respectiv polar; 
și æ > -— coeficientul cate ia în considerare modul diferit de variație al 
: + “solicitării de “incovoiere- și de torsiune; 
Bee ia = “coeficientul efectiv: de~ concentrare; 
7-8 Y¥ oo == factorul; dimensional, respectiv” coeficientul de calitate al su- 
i pi i a prafeţei ; - 
Ga(7a)> Om(tm) — amplitudinea, respectiv efortul unitar mediu al ciclului de Sc- 
z SES licitare; 
Gai a rezistenta: admisibilă la solicitarea, de tits dia ta 
G(T). i. — limita, de curgere à materialului; 
Sr(e) : — efortul -unitar -de tracțiune (compresiune) ; 
S(T) — rezistenţa la oboseală, pentru ciclul simetric; 
Tat = seinen panes conventional, la solicitarea de torsiune. 


“Relaţiile si metodica de calauj i 


Relaţiile, metodica şi recomandările necesare pentru calculul 
arborilor sînt indicate în tabelul 24, schematizarea încărcării arborelui 
fiind prezentată în tabelul 23 [10, 4, 21]. 

Calculul de proiectare al osiilor se desfăşoară similar cu cel al ar- 
borilor, succesiunea etapelor de calcul fiind următoarea: stabilirea 
schemei de calcul și de încărcare a osiilor; alegerea materialului ; dimen- 
sionarea sectiunilor — din solicitarea de încovoiere — in care apar 
eforturile unitare maxime. Se recomandă următoarele rezistențe admi- 
sibile; | ; 

5 = (700..,1. 500) daN/cm?, pentru osiile fixe; 


oi = (400... 800) daN/cm?, pentru osiile rotitoare. 
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nt „Pentru osiile rotitoare se efectuează verificarea la solicitări varia- 
bile, determinindu-se coeficientul- de -siguranţă la oboseală. co, folosind 
relaţiile din tabelul AI-5. |. 


să Gea cc iti Adi a cil ag Dal ea 


Recomandări privind stabilirea punctelor de aplicaţie, a forțelor exterioare şi a 
reaeţiunilor [11, 21] 


Cazul real Schematizarea posibilă 


Interacțiunea dintre arbore si 
butucul roții a 


zen 
ră 


(02.031 02.03) 


Schematizarea a se recomandă pentru vn calcul 
mai precis, schematizarea b fiind frecvent folosită. 


Forte care acţionează în plane si 
diferite a ac 


N 


9 
N 


OG 
—.— = N 
i} 


A 
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Tabelul 23 (continuare) 


Cazul real Schematizarea posibilă 


Arbore montat în lagăre de 
alunecare. 


W 


(023.03) 


Arbore montat pe rulmenţi 
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à Tabelul 24 


Relaţiile şi recomandările necesare pentru calculul arborilor [10, 11, 21] 


—_——————— 


Elementul de calcul 


Predimensionarea arborelui 


| Relaţiile de calcul și recomandările necesare 


nd? a Mt a oe ja Wp nec , 
a ? 7 


3/16, 
T Tat 


Valoarea obținută d se rotunjeste la o valoare 
standardizată. 


; Tat = 150 ... 350 daN/cm?. *) 


Schița arborelui 


Schema de calcul 


În funcție de diametrul obținut la predimen- 
sionare — și configurația impusă din conside- 
rente constructive — se stabilesc dimensiunile 
pe lungime a arborelui și treptele de diametre, 
întocmindu-se schița arborelui. — 


Conform indicatiilor din tabelul 23 


Reactiunile din reazeme 


În funcție de schema de calcul adoptată 


Diagramele de variație a momen- 
telor încovoietoare și de torsiune 
şi a forțelor axiale 


Verificarea rezistenței la | solici- 
tări compuse ; 


În cazul in care forțele acţionează in plane 
diferite 


Mi = V M3q + Miy 


Se efectuează, pentru secțiunile periculoase: 


ees 
Orea = — YM? + aM? < Oain’ 


We 
sau 
Orea = Vo? + dar < cae 113 
M; 
G; = 3 
wz 
unde: o = o; + oi)! N 
St(c) = ` 
vd? 
4 
M, 
> sm 
Wp 


a — din tabelul ATI-9; og; — din tabelul AII-10. 


m R A hae as : 
) Valorile superioare ale intervalului se recomandă în cazul arborilor scurţi. 
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CC 


Tabelul 24 (continuare) 


Elementul de calcul Relaţiile. de calcul și recomandările necesare... 


mee teenie ETC IERI FI CIPURI CC II 
Verificarea la solicitări variabile În secţiunile cu o concentrare importantă a efor- 


turilor — canale de pană, salturi de diametre 
cte. — se calculează coeficientul efectiv de sigu- 
ranţă la oboseală, conform relațiilor din tabe- 
lul AL-5. 


Se;recomandă : 
c> 1,3 — pentru arborii executaţi din mate- 
rial omogen, tehnologie corectă, soli- 
citările fiind precis stabilite; 
c > 1,5...2,5 — material neomogen, solicitările au 
„fost stabilite aproximativ. 


111. Osia - căruciorului unui transportor (fig. 82) — folosit pentru 
încărcarea unui cuptor de tratament termic — este executată 

din OL 50. Forţa la roată fiind- F = 900 daN, se cere să se dimensio- 
neze osia. 


Rezolvare 


Osia este fixă, prin urmare, “calculul se va etecton la solicitarea 
“statică de încovoiere. Momentul maxim de încovoiere i 


M, maz = Fb = 900-8 = 7 200 daN- em, 


m Mi 7 200 
Wena T = a = 10,3 em, 
A 32 Sat 700 


rezultind un diametru d = 47 mm; se adoptă d = 50 mm. 


Constructiv, se adoptă d, = 40 mm, verilicindu-se secţiunea 1 
de trecere — la diametrul d = 50 mm — la solicitarea de încovoiere: 


M, = Fa = 900: 6 = 5 400 daN- om; 


_ 32My, _ 32:5400 _ i 
| g = n = 314 = 855 daN/em < Oqi = 700 “se > 500 daN/cm?. 
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a 
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EINN TNN 


ma 
ZS 


112 La același cărucior de transportor — din problema 111 — se 

* adoptă, în construcția sistemului de rulare, o altă soluție con- 
structiva (fig, 83), Să se calculeze osia căruciorului, elementele de 
calcul fiind cele din problema precedentă. 


Rezolvare 
Osia este rotitoare, solicitarea de încovoiere variind după un ciclu 


alternant simetric. Se va dimensiona osia, la încovoiere, si se va efec- 
tua un calcul de verificare la oboseală. 
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Detaliul A 


Hy | 
ENS 72 
A 


Fig. 83 


Momentul maxim de incovoiere 
M, maz = Re = 900-8 = 7 200 daN- em, 
jar secţiunea necesară 
md __ Mimar 7200 


=- E = = 14,4 o, 
32 Sat 500 


w, nee 


rezultind un diametru d = 49,5 mm. Se adoptă d = 50 mm. Din con- 
siderente constructive, se adoptă d, = 40 mm, efectuindu-se o veri- 
ficare la solicitarea de incovoiere a secţiunii de trecere (la diametrul 
d = 50 mm): 


Mu = Ra = 900: 4 = 3 600 daN: cm, 
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si 32M _ 32: 3 600 
§ o, = = = ————_._ = 570 daN/cm? <a 
| 3,14. 43 jem? < Ga 
pentru osiile rotitoare rezistența admisibilă fiind c,, = 400...800 daN/cm2.. 
Se verifică osia — la oboseală — în secţiunile în care apare o con- 
centrare de eforturi, în acest caz — secțiunea 7 a saltului de diametre. 
Coeficientul de siguranţă se calculează cu relaţia (v. tabelul AI-5): 


ey o, .0,85:0,9 2500 
în care: By, = 1,4 pentru“ - d 4 şi ria = 0,125; e = 0,85; 7 = 0,9, 
T $ 
suprafața fiind rectificatä: [6, 23]; o, = c; = 570 daN/em?; c- = 
= 2 500 daN/cm?. 


Coeficientul de siguranță se încadrează în limitele recomandate 
pentru astfel de organe de mașini, c = 1,5... 2,5. 


113 Să se dimensioneze arborele de intrare din reductorul conico- 
e cilindric reprezentat in fig. 84, știind că se transmite o putere 
P= 90 kW. Raportul de transmitere al reductorului este i = 6,25, tu- 


OP 
Pa | A ÎS 


LA A 
LOPE 
A 

l A] 
rT 


me 
= 
= 
SY 
CA 
E 


KSSS 


See | VF 
S "ma 
i] | 


val BESS POLL LL INIZI 


N TILA AN 
SA | 


Pty 


Fig. 84 
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ratia la intrare n, = 1 500 rot/min, iar rapoartele parţiale de transmitere 
i, = 2,5 Şi tg = 2,5. Reductorul este antrenat dela un motor electric, prin 
intermediul unui cuplaj. Materialul arborelui 40 MC 11; Dy, = 48 mm. 


Rezolvare 


Momentul de torsiune | 
M, = 97 400 =~ = 97 40020 = 5 850 daN: em, 
' n A 500 : 


Se predimensionează arborele. la. solicitarea de torsiune: 


zd? M; 


PE 
S al 


DZ Ae. 


a 


WW 
call 


~~ rezultind d = 53 mm şi adoptin- 
du-se d = 60 mm. 


KSK 


>> În funcție de valoarea obti- 
„mută a diametrului, se adoptă 
“rulmenţii si se întocmeşte schiţa 
_ „arborelui (fig. 85), stabilindu-se 
H „dimensiunile — pe lungime — ale 
arborelui. Se calculează fortele 
= conform tabelului 43 — care 
i solicită arborele: : 
` Mig 
2M, _ 9-5 850 7 
F, > t=" = 2.450 daN; 
PI Dana 4 
d Fa = F; tg asin da = 
f = 2 450 tg 20° sin 21°48’ = 
4 “Ais “SS an P 
2255 = 330 daN; 
M; gs 3 toù 
fiy SUI (da = are cote i = 
= are cote 2,5 = 21°48’) 
N = F, =F, tg a cos & = 
LIT] de Apt le av e 
== 2 450 tg 20° cos 21°48’ = 
Fig, 85 ' j = 825 daN. 
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Pentru trasarea diagramelor de momente — în cele două plane 
— se calculează 


Mu = aF, = 5,5 + 2.450 = 13 475 daN- cm; 


My, = M, + aF, = 790 ++ 5,5+825 = 5 328 daN cm; 


M, TE = 330 = ie aigis 


Mg | Mn: + M= JBT 175 + 5 3082 = 14 200 daN om; 
= = 5.850 daN: cm; N- ER, = 330 daN. 


Sectiunea parioiilo a. este. secţiunea L pentru càre eforturile 
unitare au „valorile: : RRS Sys es 


32M, ceca ope oe canes + 


ee 3,14> 68 
Sog =— = = 12 da 
a a “314-62 

vs aes 


G = Gji. F cu “= 680 + 12 = 692 dafont; 


16M; 16-5850 
= Be Bae, dacia 
rd 33146 63> ? 


Efortul unitar redus 


opa = VaR + Maz)? = V92 F 40,455" 137): = 696 daNJem® < aaa 


unde: g = Z — 1°00 _ 0455 (v, tabelul AI-9 si ATI-10). 
Samir 3300. ° a 


11 4. Să. se efectueze calculul de verificare al arborelui intermediar, 
dintr-un reductor soaxial (fig, 86), cunoscind: P, = 120 kW, 
n, = 1500 rot/min; i = în tg = 2,85-2,8; Da = 96 mm; D; = 106 mm; 
Ba = 10°30"; Ba = 199457; Da = = 96 mm. Materialul arborelui OLC 60. 
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Rezolvare 
Momentul de torsiune transmis de arborele 2 
M, = 97 400 = = 97 400 = = 22 200 daN- em, 


— mh _ 1500 


ai 528 rot/min. 


unde: n 
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Detaliu A -Ê= Se calculează „forțele şi 
i momentele care solicită arbo- 
rele (v. tabelul 43): 

Tim 2Mi, _ 2:22200 _ 


D, 29,6 
= 1500 daN; 


Fy =F» (Boon — 


COS By 


= 555 daN; 


= 150062" 
os 10°30’ 
Fa = Pia tg Pa = 
= 1 500 tg 10°30’ = 278 daN; 
Poc 2M ty = 2+ 22 200 = 
a D 6e 
= 4 180 daN; 
Fig = Fig tg Bs = 
= 4180 tg 12°15’ = 910 daN; 


‘tg tScton _ 
F,=F 


8 cos By Bs 


= 41901820" __ 1550 daN; 
cos 12°15’ - 


A 
Ss 
<—— - —} 


29,6 


= 2978 225 _ 4420 daN- em 


ve =F. += 


10,6 


= 910 18 = 4 823 daN- cm. 


bea aceste valori—conform 
schemei de calcul din fig. 87 
— se determina reactiunile: 

Fill — a) — Fib 
H -m tal ) ta sa 
l 
` 4180(35 — 9) — 1 500:7?) _ 
mo d 35 

Fig. 87 i ' ` = 2 800 daN; 
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Fisa — Fa(l —b) _ 4180: 9 — 1 50035 — 7) _ 420 daN: 
pons = ewe ? 


Ha l 35 


V.= Frob + Fra — a) + Miu — Mim 
1 
l 


„88527 +1 55035 — 9) + 4120 — 4823 _ j on) daN: 
= <M TT 3 
35 


Vex Fra(l — b) + Fra — Min + Men __ 
LoS Sere Sk E ERE E Ea San bene e 
qT 


__555(35 — 7) + 1550: 9 — 4120 + 482 


= 864 daN. 
35 T 


Sarcinile si momentele care solicită arborele — necesare pentru 
trasarea diagramelor, in cele două plane (v. fig. 87)— au valorile: 


“Mura = Hb = — 120: 7 = — 840 daN: em; 
| Migs = Ve = = 864-7 = 6 048 daN- cm; - 
aE Myst Mm = 6 048 + 4 120 — 10168 daN: cm; 
My =\ Mig, + MF, = 840? + 10 1682 = 10 200 daN- cm; 


Mins = Ha = 2 800 - 9 = 25200 daN- cm; 


| | Miys = Via = 4 241 -9 = 11169 daN: om; 
Mirs = Miys + Mazur = 11 169 + 4 823 = 15 992 daN- om; 
Ma > Vigo + MP, = 25 2008 + 15 9922 = 29 800 daN om; 
M, = 22 200 daN: cm; 
No- = Fy, = 278 daN; 
Nas = Fa — Fag = 910 — 278 = 632. daN. 
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Verificarea arborelui la solicitarea compusă 


Secţiunea periculoasă fiind secţiunea 3, eforturile unitare au va- 
lorile: 


__. 32Mig _ 32: 29 800 


= = 340 daN/cm?; 
Td? 3 14: 9,6 


a 


i3 


ERWA a A 2,18 daN/cm? (se poate neglija); 


rt al 3,14- 9,62 
— 16M: 1622200 _ 499 ganjom?: 
a ndg 3,14- 9,6 Ey 
Gras 2 fe F4 GaP = | SHOP 0 TOF = ăi 
=356 4 — SC Gai = 650 a, 
y ‘ cm 
unde: a = Sami — 60. _ 959 (v. tabelul ATLI si AII-10). 
Gai rI 1100 


Verificarea arborelui la` solicitări săriabile: 


Arborele se verifică, la oboseal&,: în secţiunile 2, 5 gi 6, situate in 
apropierea zonelor în care eforturile: unitare sînt maxime si în care apare 
și o concentrare de eforturi. 


În. secțiunea 2, concentratorul de- eforturi unitare este canalul 
de pană: 


32M; _ 32-10 200 
Td? 3,14 8? 


= 202 daN/cm?. 


Coeficientul de siguranță la oboseală pentru eforturile unitare 
normele (y, tabelul AI-5), 


= 
= 


Co = - = = 5,8 
Ba 1,52 202 ma 


EY O 0,65: 0,92 8000 w 


unde: B, = 1,52, e= 0,65, y= 0,92; cı =3000 daN/em? [6, 23]; 
Ta = Og = 202 daN /em?, . 
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Coeficientul de siguranță la oboseală pentru eforturile unitare 
tangentiale (v. tabelul AI-5) 
1 1 
Ce Bme ta tm 175 to 1100 


+ 


ey, Ty Te 0,7'0,95 1900 1200 
unde: Bye = 1,75, e = 0,7, Ye = 0,66 sii & = 0,15, t_, = 1 900 daN/cm?, 
z, = 1 200 daN/em2[6, 23,]; sp = Ta = 22 = 110 daN/em®; s, = ac 


73 


oe a DO „daN/em?, 
3,14: 88 
Coeficientul global de siguranţă 


= Cota 4, 2. 5,8 
Vaza 4,22 + 5,82 
În secţiunea 5 concentratorul de eforturi este saltul de diametre 


— de la d = 90 mm la D; = 96 mm — trecerea realizindu-se printr-o 
rază r = 3 mm. Momentul de încovoiere in această secţiune 


= 36. | 


Mins =H,(a+ 2) Ba = 


= 2 800 (9 a a — 4180 2 = 18 300 daN em; 
2 3 Bes AB `B, vii 
Mis = Va + a giaz + Min = 


= 1244 (9 + 12) - 1550 2° 044.808 = 14 447 daN- em; 


Mis =\ Wing + Mys = 18300 F 14447 = 23 700 daN- em. 
Coeficientul de siguranță ca 
1 1 


dpi ie Ea. ree OD 
By Sa 1,8 331 ea 


ey o 0,65-0,92 8000 
| unde: ~,=1,8 pentru r/d = 3/90 = 0,033 şi A/d = 96/90 = 1,07; 
e = 0,65; y= 0,92 [6, 28]; o, = au = 331 daN/om?; og = 925 = 


nd? 
32.23 700 
28223700 L 334 daN/om?, 
3,14: 98 


Co = 
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Coeficientul de siguranţă c, : 
1 1 
= == = tal, 
Bre Ta L Tm 1,3 76. {76 
CY, Taa Te  0,7:0,95 "1900 ' 1200 


unde: By = 1,3, £= 0,7, ya = 0,675 + 0,4 = 0,95 [6, 23]; za = r= 
= = [2 = 152/2 = 76 daN/em?; r, = 1 = 19: 22200 — 159 daN/em?. 
i nd? 3,1149 > 


Coeficientul. de siguranță global 


ne Coty m 3,025 le 3 2 78, 
ae + că ie a 


În secţiunea 6, ca. urmare a faptului că fixarea axială a roții din- 
tate este realizată. cu ajutorul unei degajări, apare: un concentrator 
de eforturi unitare. Momentele de încovoiere au keti 


Mga = Had +B ine 


Coe eet = 2 955 Seta ba: 


Miye Fr Vy [ +3) Fag “Te Mis == 


= 864 (7 es =) — 555 22 = 4120 = 11018 daN- cm; 


My = [Was Mao = Vi 9552 + 11 018 = 11400 daN- cm. 


Coeficientul de siguranță ca: 


ey o., 0,68:0,92 3000 


unde: P= 2,10, e= 0,68, y= 0,92, o.,= 3000 daN/om? [6, 23]; 


32Mig _ 32+ 11400. 
= = 265 daN/om®, 
ndg 3,14 7,68 


Oa = O = 
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Coeficientul de siguranţă c, : 
1 1 
Ca = —3 


Bre Ta |. fn 14,8 1299 12 
Eye Ta Te ,0,7°0,95 1900 1200 


unde: Bux = 1,8 pentru t/r = 1 și r/d = 0,264; e = 0,7, y- = 0,95 [6, 23]; 
Hy, 1 


16° 22 200 
1 d Epea = 129 daN/cm?. 
a TT 


m = 


a. ii 


Se calculează coeficientul global 

pa tote o 337343 24, 

YR că. 3,872 3,432 

11 5 Axul roții intermediare — folosite pentru schimbarea sensului 
+14. -de rotație — din cutia -de viteze a unei mașini-unelte de găurii 
are dimensiunile indicate in fig. 88, a: Roata dințată montată pe acest 
ax-are z = 31; m= 4 mm, fiind in angrenare cu roata dinţată condu- 
cătoare (z, = 15, n, = 1000 rot/min) si cu roata dințată codusă z 
(fig. 8, b). Puterea -transmisă de cutia de viteze este P = 2,5 kW, 
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materialul axului OLC 45. Să se verifice axul la solicitarea de î încovoiere 
şi la oboseală în secţiunile 7, 2, 3. sai ÎN 


Să se verifice arborele intermediar al reductorului din fig. 84, 
1 1 6. caracteristicile reductorului fiind cele prevăzute la problema 113, 
materialul arborelui OLC 45. Diametrul de divizare mediu al roții 
conice este Dama = 120 mm. Roata dintata cilindrică — executată 
din acelaşi material cu arborele — are za = 30 şi m = 3,5 mm. Să se 
verifice arborele — la solicitarea compusă — în secţiunile 1 şi 2 şi la 
oboseală — în Kâagi ale Æ. şi 4. 


4 17. Arborele de ieşire al reducto- 
e rului din fig. 84 este legat — 
>x- de transmisia din care face parte 
=+ şi reductorul — printr-o transmisie 
“prin” curele trapezoidale. Poziţia 
transmisiei prin curele — în raport 
cu angrenajul cilindric al reduc- = 
` torului — este prezentată in fig. 89. 
“Forțele din cele două ramuri ale 
os curelei sînt; Si = 6 850 daN si S, = 
Fig. 89 i ' ~~ = 2870 daN. Materialul arbore- 
; it lui OL 60. ‘Sa se verifice arborele 
— la solicitarea compusă — în secţiunea Z şi la oboseală — în sec- 
tiunea 2. 


E, 


11 8. Arborele de intrare al reductorului coaxial din fig. 86 este an- 

trenat de un motor electric, prin intermediul unui i cuplaj. Să se 
verifice arborele la solicitarea compusă în secţiunea 7 şi la oboseală în 
secţiunea 2, elementele necesare pentru calcul fiind cele precizate 
la problema 114 gi in fig. 86. Se cunosc, de asemenea, diametrul de 
rostogolire al roții 7, D, = 104 mm şi diametrul interior Da = 95,75 
mm; materialul ‘arborelui 40 C 10. 
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Rezolvare 


Se folosesc relaţiile (v. tabelul 25): F = cai F = padl, din 


egalarea cărora se obține, în urma unor simplificări: 
l df moat _ 3,14: 600 __ 
d E =} 16:45 1,62, 
adoptindu-se iniţial o,, = 600 daN/cm? şi p, = 45 daN/em? (tabe- 


lul AI-9); valoarea obţinută se încadrează in limitele prescrise pentru 
maşini-unelte [3 = 1,2... 2, tabelul AT-9) . 


Din relația F = padl = 1,62 p,d?, rezultă 


-F 2 500 : iy i Ari, = 
A Ea 5,85 om; 1 = 1,62- 5,85 = 9,477 om, 
adoptindu-se d = 60 mm și l = 100 mm. i 

Se verifică la oboseală; pentru ciclul alternant simetric (v. tabe- 
lul AT-5): ; ; 


: $ = 2700 i 
C.= a 1 oo ae 76 == 1,555, 
FE oi a 598,7 
ey 0,65: 0,92 


unde: B, = 1,76, e = 0,653 = 0,92 [6, 23, 27]; o_, = 2 700 daN/cm?; 


16Fl 16-2500-10 
== = 58 2, 
ET ETAT 9,7 daN/cm 


Oa = Onan = 


Se verifică la încălzire: 


d 3,14 + 60+ 250 
p= — = = 0,785 m/s; 
60+ 1 000 60+ 1 000 


F 2500 _ 44 r 
Digg BH ne at ere 41,66 daN/om?, 


iar: po = 44,66 - 0,785 = 32,703 daN- m/om2: s < (Pub), = 40 daN: 
-m/em?-s (v. tabelul AII-11), 
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| 
i 


120 Lagărele arborelui intermediar al unui reductor (fig. 90) sint 

* solicitate de forțele care iau naștere în angrenaje. S-au determi- 
nat reactiunile în cele două planuri, pentru ambele lagăre: Ry, = 
= 1330 daN; Rap = 712 daN; Ry, = 818 daN; Ry, = 745 daN. 
Știind că turatia arborelui este 
n = 60 rot/min, să se verifice fusul 
din oţel. Transmisia funcționează 
intermitent. 


Rezolvare 


<x „Se determină sarcinile rezul- 


îi | a = tante: ` 
R, =) Ri, + Ray =~ 


= 1330? + 7122 = 1540 daN; 
Ra = Ty + Fag = 
„= V818? + 7452 = 1105 daN. 
Deoarece fusurile au — din căădiţii constructive — aceleaşi di- 


mensiuni (fig. 90), se va verifica doar lagărul mai încărcat — A. 
Se verifică presiunea de contact: 


$t E 
Fig; 90 ; 


R4150 on Nem. à N 2. 
PSS are 39,2 daN/em Pe 40 daN/cm?; 


(p, din tabelul AI-9). Cuzineţii se vor executa din fontă Fa, STAS 


6707-73. ; 


Se verifică la încălzire: 


PaP = 39,2* 0,17 = 6,66 daN + m/em2- s < (p0), = 15 daN: m/om?. s, 


; . p zin S14- 55:60 0, 
(DP), din tabelul AIA; Uri we ae 0,17 m/s. 


Se verifică și la solicitarea de încovoiere: 


16Ral 16: 1 510:7 a 
0, = 323.7 daN omi <a, = 
ir: 3,14. 5,5 1 GAN omt < o 


= 600 daN/em? (v. tabelul 25). 
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4 21 Să se determine dimensiunile principalele ale unui fus sferic 
. — executat din OL 50— asupra căruia acționează o forță 
F = 400 daN; turatia arborelui n = 300 rot/min. Materialul cuzine- 
tului este Fa STAS 6707-73. Se cunosc p, = 20 daN/em? și (Pa0)a = 
= 25 daN - m/em2: s. 
Rezolvare . 


Fusul se dimensionează din condiţia de rezistenţă la presiunea 
de contact (v. tebelul 25): => 


ae l= =| 0 5,85 em. 
considerind 9 = 0,7. Se determină: 


d = În == 5,9, adoptinduse d = 60 mm; 


do = 0,6 d = 0,6: 60 = 36 mm: 


l= od, = 0,7 - 53,5 = 37,45 mm; se adoptă 1 = 38 mm. 


Se verifică fusul la încovoiere: 


FI _ 400: 3,8 _ Se eka. cael ‘ Jä 
E psa me daN/em < op, = 550 daN/om? (v. tabeiul 25). 


Se efectuează calculul la încălzire: 


dn 3,14: 60+ 300 
= 7. =20 daN/em?:; v = 2 = 2 = 0,942 mis; 
Pm = Pa jer; 60 000 60 000 „062 mja; 


Dy? = 20+ 0,942 = 18,84 daN: mom?" 8 <(Pub)a = 25 daN- m/em?: s. 


122 Montajul bielei pe manetonul arborelui cotit al unui, motor 
+ diesel este prezentat in fig. 91. Forfa maximă care acţionează 
asupra lagărului este F = 4 850 daN. Să se dimensioneze şi să se Ye- 
vifice lagărul ştiind că: n = 1 500 rot/min, d = 80 mm, materialul 
cuzinetului Bz Sn Pb 5, STAS 1512-67. a 
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) 


Rezolvare 


Lăţimea 7 a lagărului se determină în 
funcție de raportul l/d = 0,5...0,8 (v. tabe- 
lul AT-9), adoptindu-se l/d = 0,55: 


l= 0,55 d = 0,55: 80 = 44 mm. 
Se verifică lagărul la presiunea de contact: 


E Bon S PS _ 
PRGS EE 52,556 daN/cm? < p, 


= 125 daN/cm? (v. tabelul AI-9). 
Se efecţuează calculul la încălzire: 
„3 Pad = 52,556 6,28 = 
= 330 daN : m/cm?-s <(p,,v), = 
~ 350 daN m/em?: s, 


i 


mdn. __ 3,14- 80+ 17500 


60000  :- 60.000 - 
Tul ATI-41. 


unde v= 


= 6,28 m/s, iar (p,v), din tabe- 


123 Pivotul unui arbore vertical este prezentat în fig. 92. Forţa 

e axială este PF, — 2000 daN, iar turatia arborelui n = 

l ; = 250 rot/min. Să se verifice pivotul la presiu- 
„nea de contact si să se determine puterea pier- 
. dută prin frecare (u = 0,07), dacă suprafata de 
contact este determinată de diametrele din fig. 92. 
Materialul pivotului şi al reazemului: oţel calit. 


Rezolvare 


SSNS NTS 


AN 
NS 
7 

A 

Zi 

5 ; 
X f 2 
FÀ 


Presiunea medie pe suprafața de contact 


4Fa 


n = -e 
Pm n(d2 — a3) 


__ WY 4+ 2.000] 


= = 11,58 daN/cm?. 
Fig. 92 , 3,14(162 — 62) | 
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Se verifică la încălzire: 


Pb = 11,58- 1439 = 16,6 daN- m/em?-s <(p,v), = 


= 30 daN: m/em?:s (v. tabelul 26), 


Tdmn _ 3,14: 110: 250 


60000 60000 
= 110 mm. 


Puterea pierdută prin frecare 


unde v = 


Myn 770-250 
97 400 97.400 


f 


dm 
2. 


== 13439 m/s; d; = Stt 160 + 60 


2 - 2 


= 1,976 kW, 


unde M, = pF, n = 0,07- 2 000 <= 770 daN: em. 


12 4 Forța axială care acționează asupra unui arbore este F, = 

e = 2 250. daN. Pentru preluarea acestei forțe se foloseşte un 
pivot canelat (fig. 93), cu trei suprafețe inelare sprijinite într-un lagăr 
corespunzător. Să se verifice pivotul. cunoscind p, = 25 daN/em? 


(oțel călit/fontă albă) si turatia arborelui n = 400 rot/min. 


Rezolvare 


Se verifică presiunea medie de contact 


dirt J 4- 2.250 
Pn = a a Se PE Rei 
md? — d2)z  3,14(152 — 192)3 ` 


11,8 daN/em? <p, = 25 daN/em?. 


NAN 
B 


4h er 
EAA 
Mie Z 
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Pentru verificarea la încălzire, se determină, în prealabil, viteza 
medie: 
Tdmn 3,14: 135- 400 
60000 60000 
de + d;. 150 + 120 


= 2,826 m/s, 


Dn 


unde d, = 


= 135 mm. 


Se verifică la încălzire: 
Po? = 11,8: 2,826 = 33,35 daN- m/em2- s < (po), = 
= 40 daN-m/cm?: s. 


Pentru calculul la incovoiere al gulerelor se consideră inelul de 
contact ca o grindă încastrată de lungime rd; și de înălţime h; forţa 
acţionează în luñgul lui k: ` 


F (“= CANE 
z 25 | — 3F(dm — dj) _ 3-2.250(13,5— 11,2) _ 
Tdh = SEA 3,14-3211,2-1,22 
Qi 


= 


© = 102 daN/om? <o,, = 650 daN/cm?. 
A 


125 Pentru deplasarea unui pod rulant 
e se folosesc roti ca cea din fig. 94; 

fusul se sprijină pe doi cuzineti din Bz Sn 
Pb 5 STAS 1512-67, cu dimensiunile indi- 
cate in fig. 94. Diametrul de rulare a roții 
este D = 710 mm, iar viteza la periferia 
roții v, = 80 m/min. Asupra roții actio- 
/ nează o forță F = 17200 daN. Să se de- 
termine: viteza liniară din lagăr; produsul 
j conventional p,v; puterea specifică pier- 
A dută prin frecare, ştiind că uleiul se intro- 
4 ó duce prin arbore (fus), iar coeficientul de 


Fig, 94 frecare este u = 0,8. 


e : 
D=710 


at 
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13. Rulmenti 


Notatii 
a — parametrul care ține seama de tipul ungerii si răcirii; 
C, Cy — capacitatea de încărcare dinamică, respectiv statică; 
fo — factorul de siguranţă pentru solicitarea statică ; 
fa — factorul suplimentar ; se foloseşte în funcţie. de regimul de funcționare 
al mașinilor ;: ‘a i . 
fa  _ — factorul suplimentar; se folosește în cazul sarcinilor cu soc, la roţile 
autovehiculelor ; - i a 
fe - — factorul de temperatură; ; 
fz — factorul suplimentar; se foloseşte în funcție de viteza periferică și 


calitatea elementelor de antrenare; 
- F,, Fa — sarcina radială, respectiv axială care solicită rulmentul; 


Faam — sarcina axială admisibilă Ja rulmenţi. cu role si gulere la inelul inte- 
rior și exterior; . SE i à - 

Famin —. sarcina axială minimă pentru -un- rulment. axial; 

— durabilitatea calculată sau nominală, în milioane. de rotații ale arbore» 

t lui interior; A 3 uote 8 3 

Ln — durata de funcționare a rulmentului în ore; - 

M — coeficient, ‘specific rulmentilor -axiali, pentru limitarea valorii minime 
a sarcinii axiale ; y 

p — exponent ce depinde, de felul contactului dintre corpul de rostogolire 
şi inele (experimental: p= 3 pentru rulmentii cu bile și p = 10/3 
pentru rulmentii cu role); 

P, Po — sarcina echivalentă, pentru rulmenţi cu n> 10, respectiv cu n < 10; 

Q — constanta încărcării axiale (pentru rulmentii cu role cilindrice); 

y — factor care ține seama care inel se roteşte; V= 1, inel interior 
rotitor; V = 1,2 inel exterior rotitor; 

X, Y — factorul radial, respectiv axial [38], 


Relaţiile și metodica de calcul 


Rulmentii se aleg sau so verifică — în funcție de elementele cunos- 
cute — cu relaţiile indicate în tabelul 27 [27, 38]. Relaţiile şi metodica 
de calcul — pentru cazul sarcinilor și turaţiilor constante — sînt pre- 
zentate în tabelul 27, proiectantul urmînd să stabilească — în funcţie 
de elementele cunoscute — în care caz de rezolvare se încadrează pro- 
blema respectivă. 
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La rulmenţi radiali cu role cilindrice — cu gulere la inelul exterior 
şi interior — sarcina axială admisibilă, la valori medii ale turatiei, se 
determină cu relaţia [38]: 


F aan == A [daN], 
n 


limitindu-se la valorile: 


— pentru rulmentii din seria îngustă 10, 2, 3, 4, Faam <0,5 Co; 
< 0,3 Co 


Funcționarea rulmentilor axiali — la turatii mari — este neco- 
respunzătoare. Pentru a asigura o funcționare corespunzătoare rul- 
mentul trebuie să fie solicitat de o forță axială minimă [27, 38]: 


n 2 
Fa ci x fi 000 


— pentru rulmenfii din seria lată 22 și 23, Foam 


unde: M este o constantă caracteristică rulmentilor axiali [27, 38]. 
Într-o serie de cazuri, sarcinile şi turatiile — pe toată durata de 
funcţionare — nu sint constante (de exemplu: rulmentii cutiilor de 
viteze, roţilor de autovehicule etc). Cazurile de rezolvare rămîn aceleaşi 
(v. tabelul 27), însă, elementele componente ale relaţiilor se determină 
în funcţie de mărimile variabile care intervin [27, 38]. 
Durabilitatea rulmentilor se determina cu relaţia: 


L fe | [milioane rotații]. 
fstzfaPm 


În cazul în care temperatura de funcţionare este mai mică 
de 120°C*), neimpunindu-se condiţii speciale — sarcini cu şoc, viteză 
periferică, calitatea elementelor. de antrenare si specificul utilajelor — 
se consideră f, = f, = fz = f, = 1, relația de calcul a durabilititii 


fiind de forma L = rs „Dacă se impun condiţii speciale, se introduc 


factorii de corecție f,, fy și fa [27, 38]. 

La un ansamblu de rulmenţi identici, capacitatea de încărcare 
dinamică a sistemului nu este egală cu capacitatea de încărcare a 
unui singur rulment, multiplicată cu numărul de rulmenţi ; s-au deter- 
minat experimentul coeficienții care stabilesc e capecițatea,€ de încărcare 
a ansamblului de rulmenţi (t tabelul 28) [27, 38]. 


*) Dacă temperatura este mai mare de 120°C, se introduce factorul f; ale cărui 
valori se iau din [27, 38]. 
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Tabelul 27 


Metodica şi relaţiile pentru. alegerea gsi verifiearea rulmentilor [38] 


ÎN cn EEE A 


Regim azul Elementele a Relaţiile ajutătoare 
de func- ar cunoscute Relaţiile de calcul i calcul 
tionare 
I, 
1 Co Po = XoFr + YoFa 
Co Po fo = P, 
d Xo si Yo — coeficienți 
caracteristici tipului de 
rulmenţi adoptat [38] 
n < 10 2 Po fo Co > Polo 
3 C 
. Gos-fo Po < =e 
fo- 
4 Fr Fa L (CP. Lpn60 _ L108 | 
i E zii (tsi pei ii 
n, C | P J 108 60.” 
Fa 
Fr F 2 c=0 (2) 
5 ols, Enea | Ca PALE CJ? 
n, L, In ‘ 
n > 10 a) = >e: P= 
6 ony C pis, T 
L, In HE = XVF, + YFa: 
F aes 
E b) Æ < e: P = AVF 
7 Fy, Fa ` p 10 Fr 
C, L, Ln Lp60 X, Y si V din [38] 


Tabelul 2& 


Capacitatea de încărcare a ansamblurilor de rulmenţi [38] 


LR 


Tipul rulmentului 


Rulmenti radiali gi radial-axi- 


ali cu bile 


Rulmenti radial-axiali cu role 


conice 


*) Co, si Cı — capacitatea de încărcare statică, respectiv 


singur rulment, 


Numărul 
de rulmenţi c Co 
19 C = 1,625 Q® | Ca=2 Cu”) 
3 G = 2,20 G Gm fu 
2 GQ = 1,715 Cy, Co = 2 Cor 
3 C = 2,35 Ca fă Gy 


dinamică a unui: 
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12 6 Sa se determine durabilitatea unui rulment radial cu bile 6305, 
* solicitat de o forţă radială constantă F, = 200 daN, la o turație 
n= 1 000 rot/min. 


Rezolvare 


Corespunde: cazului 4 de rezolvare (v. tabelul 27), cunoscindu-se 
Fa n şi C; C se determină din [38], in funcție de tipul rulmentului. 


Se Hele e) durabilitatea 


L =(7) = Eh = 572 milioane de rotații, 
| iP JE 200 în 
unde: C = 1660 daN- [27, 38]; P= = 200 daN. 
aise de funcţionare a vulmentului î în ore 


` L106 572: 106 


n= = -9 533 tie 
n60 1000-60. 


127 Asupra unui rulment 6305 acţionează atit forte radiale, cit si 
e axiale. Stiind că forța radială este F, = 200 daN, să se determine 
care este durabilitatea. rulmentului (pentru n = 1 000 rot/min), în ca- 
zul în care acţionează în acelaşi timp și o forță axială F, = 40 daN. 
Cu cit se micşorează durabilitatea rulmentului, dacă valoarea forţei 
axiale crește la 125 daN? 


Rezolvare 


Conform tabelului 27, corespunde cazului 4 de rezolvare. Din ca- 
talogul de rulmenţi rezultă: C = 4 660 daN, Co = 1040 daN. 


Se determină: 


a) Pe ao 0,0384, pentru care e = 0,24; 
Go 1040 


b) = = = 0,12, pentru care e = 0,304. 
0 
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Se calculează raportul FaF, 


r Fa _ 40 0,2 < e = 0,24; P =F, = 200 daN; 


F, 200 
Te = = = 0,65 > e = 0,304; P=XVF,+YF,; X = 0,56; 


Y = 1,43 [27, 38]; P = 0,56: 200 + 1,43 : 125 = 291 daN. 


Se stabileşte durabilitatea pentru cele două cazuri: 
3 in zi L108 __ 572: 105 
= 572 milioane de rotații; Lra = = = 
i ~ n60 1000:60 


1 660 
200 
= 9533 ore; 
= wi bo eee ê __ 186-108 
b) L= eal = 186 milioane de rotații; La = DE a ee 
291 n60 1000-60 


= 3 100 ore, ..... 


de unde 


las 9588 398, 
Pa a Enp. 279100; ghee iN 
durabilitatea rulmentului micşorindu-se de 3,08 ori. 
128 Ce rulmenţi 'radial-axiali cu bile — montați perechi — se pot 
+ folosi, pentru a prelua o sarcină radială F, = 150 daN si una 
axială F, = 600. daN, lao turație n = 1250 rot/min, timp de 15 000 ore 
de funcţionare? Temperatura de regim este de 200°C. Care tip de mon- 
taj este mai avantajos: tandem, O sau XP p 


Rezolvare 


La rulmentii radial-axiali montați perechi, factorul e este 1,14. 
Se compară raportul F,/F, = 600/150 = 4, cu factorul e, rezultind 
4 > e = 1,14, | 

Se determină sarcina echivalentă [38] pentru =" ti 


— rulmenţi montați tandem: 
P = 0,35 F, 4- 0,57 F, = 085-150 -+ 0,57- 600 = 394,5 daN, 
15i 
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— rulmenţi montați O şi X: 
P = 0,57 F, + 0,93 F, = 0,57: 150 + 0,93 - 600 = 643,5 daN. 
Durabilitatea corespunzătoare unei durate de funcţionare L, = 
= 15.000 ore, la o turație n = 19250 rot/min, este L = 1% 
6 
— 15 000+ 1 250+ 60 si 


106 
Se determină capacitatea de încărcare dinamică: 


= 1125 milioane de rotații. 


— rulmenţi montați tandem: C, = PL = 394,5 1 125 = 
= 4425 daN; a 

— rulmenţi montați O şi X: e, = P/L = 643,571 125 = 
=6 720 daN. 


Deoarece rulmentii funcţionează la o temperatură mai mare de 
120°C, se determină capacitatea de încărcare necesară, în funcţie de 
factorul de temperatură f, din [38]: _- 

— rulmenţi montați tandem, C = rs = = 4 850 daN; 

i 263 "E TE AI A E E 
- ; yAn 6720 : 
—rulmenti montați. X. si 0, C = aaa 7905 daN. 


Corespunzator capacităţii de încărcare necesară se aleg rulmentii: 
— tandem: 7 308 B-WT cu C = 5 000 daN; Co = 4400 daN; 
— Osi X: 7310 B-WT cu C = 9000 daN; C= 8500 daN. 


Din punctul de vedere al dimensiunilor este mai avantajos monta- 
jul tandem; acesta însă poate prelua sarcina axială numai într-un sin- 
gur sens, 


; Broga unei mașini de găurit, acționată de un motor electric cu 
129. o putere de 3 kW, la turații cuprinse între 500 şi 7 500 rot/min, 
este reprezentată in fig. 95, Forţa axială maximă — in procesul de 
aschiere — este F, = 300 daN şi sarcina radială maximă F, = 100 
daN. Să se stabilească durata de funcționare a rulmentilor, considerind 
o turație medie npe = 3 200 rot/min. 
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Fig. 95 


180 


300 


Rezolvare 
Se determină reactiunile: 
EM, =0; F418 —F,30 =0; 
Fu = = 100 = 167 daN. 
Similar: 
Fa = F, = = 100 = 67 daN. 


"Se determină durata de functio- 


“nare a rulmentilor: 


— Reazemul A preia sarcina ra- 
dială F,, şi toată sarcina axială F, 
Se montează rulmenţi radial-axiali cu 
bile montați perechi — în O. Pentru 
diametrul d = 20 mm, se aleg rul- 
menti radial-axiali cu bile montați pe- 
rechi, WB 7 304 B, cu C = 2 400 daN 


“şi Co = 1930 daN. 


F 300 
t = A79 > e = 
167 - 


.. Pentru 
= 1,14, rezultă 
P = 0,57 F, + 0,93 F, = 0,57: 100 + 

40,93 300 = 336 daN: 

2400 __ 
336 

= 7,44, Z = 7,14 şin =3 200 rot/min, 
din catalog [38] se obține Ly œ 1 925 ore. 


În funcție de raportul 7 = 


— Reazemul B preia numai sarcina radială F,,, = 67 daN; prin 
urmare, P=F,, Se adoptă un rulment cu ace NA 4904 cu 


C=1040 daN și C,=1080 daN. În funcție de raportul <= 


_ 1040 


Faa 15,52, şi n =3 200 rot/min, din [38] se obţine L, œ% 50 000 ore. 


Acest rulment este solicitat puțin, folosindu-se pentru sprijinirea şi 


centrarea broșei, 
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130 Sa se aleagă rulmentul corespunzător, care să poată prelua 
e o sarcină radială /, = 700 daN şi una axială F, = 200 daN 
la n = 1250 rot/min. Durata de funcţionare impusă. este de 5 000 ore. 
Să se compare soluţiile cu rulmenţi radiali cu bile gi role. Reazemul 
se unge cu ulei, existind o bună evacuare a căldurii. Diametrul arbo- 
relui se preconizează a fi 40—50 mm. 


Rezolvare 


a) Pentru trei rulmenti radiali cu bile pe un rind se intocmeste ta- 
belul 29, alegindu-se apoi rulmentii seria 6408. 
b) Se aleg rulmentii radiali cu role pe un rind din seria NUP. 


Din relaţia Foam = 4 [38], se determina *): 
r Qa niai 1250-200 _4 250, 
a 200 ; 
În funcție de Q şi oa macara condiţiile de diametru se aleg rii 
“NUP. 208: Q = 1300; „C=— 3500 daN; C, = 2 400 daN; 
NUP 2208: Q = 1300; CÈ 4600 daN; Ce = 3550 daN. 


Cunoscind durata de funcţionare L, şi turatia se poate determina L = 
E 5 000-1 250- ; To | 
sito aE _ 375 si valoarea raportului 
106 ci Spa : 


10 


10 : 
= NL = $375 = 5,94. 


Știind că P =F, se obţine Cur = 5,94 P = 5,94: 700 = 4 158 daN. 
Rulmentul corespunzător este NUP 2208 (C > (ina) 

Se verifică dacă rulmentul ales poate prelua sarcina axială F, = 
= 200 daN: 


m1 @ — oppl _ n 2900 ds 
Faa > = = 200 za m 208 > Fe 00 daN, 


*) Coeficientul a se alege din [27, 88], in funcție de condiţiile de ungere și răcire 


date. 
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Se verifică condiţia: Pygm <0,3 Co, ceea ce limitează sarcina 
axială [27, 38]: 


Pa <0,3- 3 550 = 1065 daN. 


În concluzie, dintre rulmenţii aleși — în cele două variante — 
rulmentul cu role cilindrice are capacitatea de încărcare mai apro- 
piată de cea necesară, fiind, deci, de preferat rulmentului cu bile. 


1 34 Arborele de intrare dintr-un reductor conico-cilindric, este mon- 
* tat pe doi rulmenţi radial-axiali cn role conice (fig. 96). Sarci- 
nile care acţionează asupra rulmentilor sint: F,, = 650 daN şi F., = 
= 750 daN, forța axială exterioară fiind F, = 250 daN. Să se deter- 
mine durata de functionare a rulmentilor, care sint din seria 302; ar- 
borele are diametrul d = 35 mm şi turaţia-n = 1 250 rot/min. 
Rulmentii radial-axiali — aflaţi numai sub acţiunea unei forte 
radiale — sînt solicitati şi de o componentă axială interioară: F; = 


=0,5 Č [27, 38]. Sub acțiunea numai a acestor forte axiale, rapor- 


tul za este totdeauna mai mic decit factorul e, rulmentul calculindu-se 
r 


cu o sarcină echivalentă P = F,. În cazul în care acționează și o forţă 
axială exterioară — din transmisie — trebuie să se determine forța 
axială corespunzătoare, preluată de fiecare rulment. 

Schema solicitării rulmentilor este indicată în fig. 96, b. Din această 
schemă rezultă că sînt posibile următoarele cazuri: 


OF > F, + Fip 


Pentru echilibrul ansamblului este necesar a se adăuga termenului 
drept al inegalității, o cantitate F’: 


Fig = Fy Pip =F’. 
Prin urmare, asupra lagărului din B va acţiona o forță axială 


Fg 
ri ee $ — Wr TA 
Pap + f= Fy, — Fa = 0,5 1 — 


YA a? 
determinată, datorită membrului drept compus din termeni cunoscuţi. 
b) Fos = Fa + Fus 


“Sistemul este în echilibru, fiecare rulment funcţionează numai sub 
acţiunea sarcinii axiale interioare. 
2 


c) Fia <F, + Pan 
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Este asemănător cazului a) : Pa a +E = Fa + Fani asupra lagă- 
rului din A va acționa o forță axială mai mare decit J”, și egală — ca 
valoare — cu membrul drept cunoscut. 

În cazul a) pentru rulmentul din reazemul B şi în cazul e ) pentru 


. ee si 
rulmentul din reazemul A se va pune condiţia: 4 2 0%, determinin- 
F 


j 
du-se sarcina echivalentă în funcție de această inegalitate. 


Rezolvare 


Se adoptă rulmentul 30 207 cu C = 3 250 daN, C = 2 650 daN, 
pentru care din [38] (pentru diametre cuprinse între 25...40 mm) se 
alege Y = 1,6. - a 

Se calculează: 

"650 


Fra 5 bres 
- 1,6 


“yy 


Fy, = 0,524 = 0,5 = 203 daN; 


Fi, 0,5 22: =05 = = 234 daN. 


3 B ‘ > > 
Fas <Pa + Fox sau 203 daN < 250 + 234 = 484 daN **). 
Rulmentul din reazemul A se va calcula tinind seama de faptul 
că forţa axială care acționează asupra acestuia este F, + Fi, = 484 daN: 
Fock Fen 484 9 75 Sb = 0,97, 
Fra 650 E 
Prin urmare: | 
P, = 0,4 Fra + 1,6 (Fa + Fin) = 0,4: 650 + 1,6- 484 = 1034 daN; 
Pa = Fig = 750 daN. 


Se calculează durabilităţile: 


L= = = [i = (3,14)55 = 45 milioane de rotații; 
Pa g 


L, = [< "= | = (4,34)% = 434 milioane de rotații, 
4 Pp. 750 


=) Pa —forta axială totală pe un rulment, 
**) Este cazul c) din prezenta problemă. 
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obtinindu-se durata de funcţionare: 


nA 60:1250 7,5 104 


106L, 106- 45 | 
A = 600 ore; 


108 106- 131 
Lp Be = 1 745 ore. 
60:1250 7,5:104 


132 Pinola din fig. 97 este montată în păpuşa mobilă a unui strung 
- paralel de mare capacitate. Forţa axială de stringere, realizată 
hidraulic, este F, = 1 000 daN, la o turație medie n = 320 rot/min. 


'Fig. 97 


Corpurile care se prelucrează au greutatea maximă G = 2 000 daN, 
pe pinolă repartizindu-se forța F = 0,4 G. Să se determine durabilita- 
tea rulmentilor, montați conform fig. 97. ` 


Rezolvare 


Se determină reactiunile: 
mM, =0; F130 —F,,90 = 0; 


Pasha 130 04.2 000 = 1 155 daN; 
90 90 


F a= r= +0,4+2.000 = 355 daN. 
90 90 
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Forfa axială este preluată — conform montajului — numai de 
rulmentul axial din reazemul A. Deci: 


P = F, = 1 000 daN. 


Pentru diametrul d = 30 mm (v. fig. 97) se adoptă un rulment 
axial 51 306 (STAS 3921-68) cu C = 3350 daN şi C, = 6550 daN. 
În funcţie de raportul <=" = 3,35 se obţine — din [38], pentru 
turatia n = 320 rot/min — o durată de funcţionare de 2 000 ore. 


Deoarece forţa radială este preluată de un rulment radial-axial 
cu role conice, sarcina echivalentă este P = F,,*), Se adoptă pentru 
diametrul d = 30 mm un rulment radial-axial cu role conice 32 206 
cu C= 3200 daN şi C, = 2750 daN; la raportul = =" = 271, 


; 155 
pentru n = 320 rot/min, rezultă L, = 1 600 ore [38]. 
133 Printr-o - transmisie cu 'curele, arborele unui ferăstrău (fig. 98) 


e este antrenat de un motor electric de 30 kW, la o turație de 
5 000 rot/min; reazemele A si B sînt solicitate de sarcinile radiale F,4 = 


Fig, 98 


i = i ă se aleagă şi să se determine durabili- 
= 210 daN gi Vp = 60 daN, Să se aleagă şi să se havana een 
tatea rulmentilor, ştiind că diametrul arborelui în dreptul aces 
este de 50 mm; se adoptă fy = 1,5. 


*) Sarcina interioară care apare este în funcţie de valoarea forței F,, obţinîndu-se 
totdeauna Fọ/Fr < e. 
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Rezolvare 


În funcţie de diametrul arborelui se aleg rulmentii 6010, 
STAS 3041-68, cu C = 1700 daN şi C = 1340 daN [38]. 
— Reazemul A: P = F, = 210 daN; | 


Pine = fP = 145-240 = 315 daN. 


Pentru raportul < = =5,4,la n=5000 rot/min, rezultă 
L, = 550 ore [38]. n 
— Reazemul B: P = F, = 60 daN; 


Pi, = faP = 1,5" 60 = 90 daN. 


Pentru raportul = — 17 — 188, la n = 5000 rot/min, se obţine 


calc 


L, = 22 000 ore [38]: 

13 4 Arborele de intrare într-o pompă centrifugi este montat ca în 
- fig. 99; motorul de acţionare are 45 kW, lan = 1 450 rot/min. 

În urma calculului, s-au stabilit sarcinile care acţionează în lagărele 

arborelui: F.„ = 1100 daN, F,s = 590 daN, F, = 770 daN. Sa se sta- 

bilească durata de funcţionare a rulmentilor. 


Rezolvare 


În reazemul A acţionează doar forța radială aferentă acestuia 
F, deci P=F,,. Se adoptă, în funcţie de diametrul arborelui, rul- 
mentul NU 314, STAS 3043-68, cù C = 12 000 daN, Co = 9 900 daN 


[38]. Pentru raportul <= 12000 L 40.9,la n = 1 450 rot/min, se ob- 


i 1100 
tine L, = 32700 ore. 

În reazemul B, rulmentii radial-axiali — montați perechi (in X) — 
preiau atit sarcina radială corespunzătoare reazemului, cit şi întreaga 
US Fa 770 : : 
sarcină axială. În acest caz = = > 1,3 > e = 1,14, deci [38]: 

tr 


P = 0,57 F, + 0,93 F, = 0,57 + 590 + 0,93: 770 = 1050 daN. 


Se adoptă, în funcție de diametrul arborelui, grupul de rulmenţi 
WF 7314 B cu C= 14600 daN și Cy=15000 daN, obtinindu-se 
pentru Li = = 13,9, la n, 1450 rot/min, o durată de funcţionare 
P. 


de 30 000 ore. 


161 


(E Scanned with OKEN Scanner 


ma 


V 


a 


ve fii 
TAKS 


TOA BSNS 


: oO FES SNS 
SBS 


SH Ht 


cerere st ei 


1 3 5 Rola unui transportor cu bandă (fig, 100, a) este montată pe 
e doi rulmenţi radial-axiali cu role conice. Sarcina radială care ac- 
ţionează asupra rolei este F, = 800 daN, iar forţa axială F, = 0,2 F, 
Sa se justifice montajul în O al rulmentilor şi să se determine durata 
de funcţionare a fiecărui rulment, știind că turatia rolei este de 
320 rot/min, sb. 
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Rezolvare ` 


În cazul unui montaj cu rulmenţi radial-axiali, se consideră că 
reazemul arborelui se află la intersecţia perpendicularelor — pe căile 
de rulare — cu axa arborelui (fig. 100, b). La un un montaj în O, se 
obține o bază de așezare mai mare comparativ cu distanţa dintre mij- 
locul lăţimii celor doi rulmenţi (1 > l’). În acest caz, influenţa sarcinii 
axiale — la determinarea sarcinii radiale pe fiecare rulment — este 
mai mică decit în cazul unui montaj în X, cind V >. 

Se adoptă, în funcție de diametrul d = 35 mm, rulmentii 30307 
STAS 3920-68 cu C = 4800 daN, Cy = 3750 daN [38]. 
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Cu datele din problemă gi cu ajutorul fig. 100, b, se pot determina 
sarcinile radiale pe rulmentii fiecărui reazem: 


Peg = E + Pee + 460 22 = 610 daN; 
Fra = E —F, 7 = — 460 = = 190 dan. 


Forţa axială exterioară este F, = 160 daN. Se calculează: 


Fl, = 0,5 714 = 05810 
Y 1,95 


> 


= 156,5 daN; 


Fi, = 0,5 Em 05 = 48,6 daN. 


Se observă că Fi, <F, 4 Fy: conform punctului c¢) pro- 
blema 131, rulmentul din reazemul A se calculează la forţa axială 
F, + Fis, rulmentul din reazemul B — doar la sarcina axială interi- 


oară, pentru care —4 m = 0,256 < e = 0,31. 
F,g 190 


__ Se determină forta axială din reazemul A: 


PF, +0522 = 160 + 0,5 2% = 208,6 daN. 


a 


— 7086 _ 0,342 > e = 0,31, se obţin 
ra: Di 610 


sarcinile echivalente şi duratele de funcţionare: 


— Reazemul A: P,=0,4 F4 + 4,95 Fy, = 0,4 < 610 1,95 - 208,6 = 


În funcţie de raportul 24 


= 650 daN; 
pentru = = 7,38, la n = 320 rot/min, rezultă Z, = 40 000 ore. 
A 


— Reazemul B: Py = Pup; 


ore [38]. 
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Doi rulmenţi radiali oscilanti cu role; seria 22226, STAS 3918-68 
1 36. (C = 39 200 daN şi C, = 44 900 daN), constituie lagărele unei 
role de macara (fig. 101, a). Sarcina radială maximă care acţionează 
asupra rolei este F, = 18 000 daN; turatia rolei 40 rot/min. Știind că 
sarcina axială, care acţionează — în ambele sensuri — pe diametrul 
căii de rulare (D = 630 mm), este F, = 0,1 F, să se determine durata 
de funcționare a fiecărui rulment. Sarcina pe rolă variază liniar, schema 
de solicitare fiind prezentată in fig. 101, b. 


Rezolvare 


Forţa radială F,, actionind la jumătatea distanţei dintre rulmenţi, 
se repartizează uniform pe fiecare reazem; sarcina axială F, participă, 
de asemenea, la încărcarea radială a rulmentilor din reazemele J şi :/7. 


Fig. 101 
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Astfel (v. fig. 101, b): 


Fy  FaD . 
Bim die aoe 2L’ 


F, ‘FaD 
Pa = XF +YF,=X E ae] + YF,*). 


Introducind valorile numerice, se obtine: 


p, — (48000 , 1 800-630) 
I 2 372] 


. 
Max? 


= 12050 daN = P 


Py, = 0,67 Cee) + 3,6- 4 800 = 10470 = P, ,, *#), 
2 


min 
372 


Pentru rulmentii radial-oscilanti mai mari decât rulmentul 22222, 
factorul e = 0,28, rezultind 


Fa __ 1800 


= 2050 = 0,308 > e = 0,28 deci X = 0,67 si Y = 3,6. 
Fry 5950 


La schimbarea sensului sarcinii axiale (v. fig. 101, 6), rulmentul 
I va prelua sarcina axială. 


Deoarece sarcina variază liniar, valoarea medie se determină cu 
relația [27, 38]. 


P 


m 


— Emin + 2Pmaz _ 10470 + 24100 
3 - 


= 11 500 daN. 


În funcție de raportul -£ — 39200 _ 3,41, la n = 40 rot/min, 
Pm 11500 


se determină L, = 25 000 ore. 


137 Pivotul roţilor motoare — de la un camion de mare capacitate 

* — este montat pe doi rulmenţi radial-axiali cu role conice 31309 
STAS 3920-68 (fig. 102, a). Sarcina statică. pe roată fiind F,, = 3 500 
daN, să se verifice rulmentii respectivi. 


*) Sarcina axială — conform montajului — este preluată numai de rulmentul II. 
**) Y se adoptă din [27, 38]. AT e 
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Rezolvare 


Caracteristicile rulmentilor sînt: C = 5 600 daN; C, = 4650 daN 
[27, 38]. Conform schemei de solicitare a roții (fig. 102, b) şi a mon- 
tajului (fig. 102, a), se determină sarcinile pe fiecare rulment. 

— Reazemul A: > 


Fi > Pa f=>.3 500. 1,6 = 3780 daN; (f, — v. [27, 38); 


i 


Pa =O; 
P = F, = 3780 daN. 


Se calculează raportul: 


— Reazemul B: 


mail 
Fra Fut fs = 3 500 1,6 = 3 780 daN; 
Fi Ff, =3500:4,6-=-5600 dan. 
Se calculează raportul 


Fag 5 600 0,5 0,5 5 
E =— = 1,4 Pi A Y= 04 eee 
Fra. 3.780” ei Yo 0,4 25 (Yo = 0,4 [88]; 


Pos = 0,5 Fog + YoF un; Pon = 0,5- 3 780 + 0,4: 5 600 = 4 120 daN. 


Se calculează raportul: 


C 4 650 
fo === AMA 
Pon 4120 


Calculul s-a efectuat la capacitatea de încărcare statică, deoarece 
pivotul se rotește puţin — în timpul virajelor — adoptindu-se metoda 
de calcul corespunzătoare rulmentilor cu n <10 (v. tabelul 27). Valo- 
rile fọ se compară cu cele din [27, 38]; se constată că sînt cuprinse între 
0,8...1,25 (solicitare în repaus şi apoi rotire cu turație mică). 
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Un arbore este montat într-un reductor cilindric vertical — fără 
138. plan de separație, la nivelul arborelui — diametrul exterior al 
pinionului fiind mai mare decit diametrul exterior al rulmentului (fig. 103). 


Fig. 103 


În urma calculului arborilor, s-au determinat reactiunile in reazeme, 
care sint de valori medii. Să se realizeze montajul cu rulmenţi al arbo- 
relui, temperatura de funcţionare a ansamblului fiind ridicată. 


Rezolvare 


Deoarece diametrul exterior al pinionului este mai mare decit 
diametrul exterior al rulmentilor, trebuie executate alezaje cu diametrul 
D mai mare decit al pinionului. Se introduc paharele J (v. fig. 103), cu 
diametrul exterior egal cu al alezajului prelucrat D; diametrul interior 
este egal cu diametrul exterior al rulmentului. 

Arborelui, functiontnd la temperaturi ridicate, trebuie să i se asi- 
gure posibilitatea de dilatare, ceea ce se obţine prin rulmentul din dreapta, 
care se poate deplasa — împreună cu arborele — în alezajul paha- 
rului 2 (v. fig, 103), Sarcina axială, în ambele sensuri, este preluată 
de rulmentul din stînga (radial cu bile), fixat atît pe inelul interior, 
cit şi pe cel exterior, Se realizează astfel montajul din fig. 103 cu rul- 
menti radiali cu bile pe un rind (STAS 3041-68). 
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139 Să se realizeze mon- 
* tajul unui arbore ver- 
tical, solicitat de forte radiale 
medii în reazemul B și mari 
— în reazemul A (fig. 104). 


Rezolvare 


În reazemul A — unde 
sarcinile radiale sînt: mai 
mari — se montează un rul- 
ment radial cu role cilin- 
drice (STAS 3043-68), iar în 
reazemul B — un rulment 
radial cu bile pe un rind 
(STAS 3041-68). Montajul se 
-execută astfel, încît rulmentii 
preiau numai sarcini radiale. 
Sarcina axială într-un sin- 

Fig. 104 gur sens — sensul greutăţii 

i a proprii — este preluată, în rea- 

zemul B (v. fig. 104), de un rulment axial cu bile, cu simplu efect 
(STAS 3921-69). 


1 40 Un rulment seria 6206 este solicitat de o sarcină radială 

* F, = 150 daN gi una axială F, = 50 daN, la n = 1 250 rot/min. 
Să se determine durabilitatea şi durata de funcționare a acestui 
rulment. i - 


4 44 Știind că F, = 0,75 F, să se determine sarcina radială capabilă 

* a fi preluată de un rulment radial-axial cu bile 7205 (C = 
= 1160 daN și Co = 780 daN) care trebuie să funcționeze 10 000 ore 
la o turație n = 1250 rot/min. 


1 42 Un rulment cu role cilindrice este solicitat de o forță ra- 

* dială F, = 400 daN gi una axial’ F, = 60 daN. Ce rulment 
(seria NU 10) se poate folosi, dacă este impusă o durată de functio- 
nare L, = 12000 ore, la o turație n = 2000 rot/min, în condițiile 
unei ungeri cu unsoare consistentă; rulmentul funcţionează continuu 
(a = 75 [38]). Diametrul arborelui pe care se montează rulmentul 
este d = 30...35 mm, 
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143 Un rulment axial cu bile, cu simplu 
= efect (seria 51205), este solicitat de o 
sarcină constantă Fa = 550 daN. Să se deter- 
mine durabilitatea şi durata de funcţionare a 
rulmentului, în cazul in care acesta functio- 
nează la o turatie n = 1 600 rot/min. ; 


1 4 4 Pe un rulment axial cu bile — solicitat 

- de o sarcină axială F, = 1 400 daN — 
se sprijină cirligul unei macarale (fig. 105); 
rulmentul este montat pe un arbore cu miş- 


care oscilatorie. Să se aleagă tipul de rulment 
necesar care să asigure o funcţionare ușoară - 


şi fără vibrații. Diametrul arborelui este d = 
= 25 mm. x 3 ie ed See ees os 
4 45 Un rulment axial cu bile, cu simplu. 
+ efect (seria 51203), este solicitat de.o 
sarcină axială F, = 1200 daN 
rulmentul, ştiind că se exe 
nare uşoară şi fără vibrații: 


„Să se verifice. _ 
cută o: lăgăruire precisă 


Fig. 105 


i i 


şi se cere o functio-- 
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14. Cuplaje 


Notatii 
d, D — diametrul arborelui, respectiv diametrul exterior al cuplajului; 
Fe — forța de cuplare; 
GD? — momentul de giratie, redus la arborele condus; 
hmin — grosimea minimă a bandajului de cauciuc, la cuplajele Periflex ; 
i — numărul suprafeţelor de frecare, la cuplajele cu frictiune; 
Ks —-coeficientul de siguranţă al cuplajului; 
— coeficientul de siguranță la ambreiajele de automobile; 
Mg — momentul necesar accelerării, la cuplajele cu frictiune; 


Man (72) — momentul nominal de torsiune; raportul dintre puterea nominală 
n y 


P, si turația n a cuplajului; — 

Mics Mt uim — momentul de torsiune de calcul, respectiv momentul de torsiune 
limită, pentru cuplajele de siguranță; 

Tis — numărul şuruburilor Ja cuplajele-manson, la cuplajele cu flanse și la 
cuplajele Periflex sau numărul stifturilor, la cuplajele de siguranță 
cu element de rupere; 


P; Pa — presiunea, respectiv presiunea admisibilă pe suprafețele in contact ; 
D, Vag — viteza periferică, respectiv viteza periferică admisibila la cuplajele 
Periflex ; 


— numărul total al discurilor la cuplajele multidisc sau numărul total 
al arcurilor la cuplajele Cardeflex sau numărul bolturilor la cuplajele 
elastice cu bolturi; 


N 


Op Ny — viteza unghiulară, respectiv turatia arborelui conducător; 
Oz Ng — viteza unghiulară, respectiv turatia arborelui condus; 

u — coeficientul de frecare; 
Oat: Sas — rezistența admisibilă la întindere, respectiv la strivire; 
Oc — limita de curgere a materialului; 
Taf — rezistența admisibilă la forfecare. 


Relaţiile, recomandările si metodica de calcul 


Momentele nominale (normale) de torsiune — indicate în docu- 
mentatia tehnică a firmelor producătoare sau în standarde — corespund 
valorilor maxime care pot fi preluate de cuplaj, în regimul static de func- 
ţionare. În regim dinamic, cuplajul trebuie să suporte suprasarcinile 
din timpul demarajului și socurile posibile din timpul funcţionării 


sistemului. 
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Momentul de torsiune de calcul M, se determină cu relaţia [35]: 
M, = KM m 


Valorile coeficientului de siguranță se pot lua din STAS 6589-74, 
769-73, 870-73 şi 5982-74. Pentru cuplajele permanente — montate 
între motorul electric şi maşina antrenată — valorile orientative ale 
coeficientului K, se aleg din tabelul AI-10 [35]. Pentru cuplajele dinţate, 
cuplajele elastice cu elemente solicitate la compresiune (cu bolturi și 
manşon de cauciuc şi cu plăci din cauciuc) și pentru cuplajele ‘inter- 
mitente cu frictiune (ambreiaje) se recomanda [42]: 


E, = K,K.Ky 


unde K, este coeficientul care depinde de mașina motoare şi de maşina 
antrenată; K,—de regimul zilnic de funcţionare al mașinii antre- 
nate; K — de durata totală de funcţionare a maşinii antrenate. Va- 
lorile acestor coeficienţi sînt date in tabelele AI- 44, AJ-12 şi AI-13. 
Relaţiile, recomandările necesare şi metodica de calcul şi proiec- 
tare a cuplajelor permanente fixe, a cuplajelor elastice cu arcuri elicoidale, 
a cuplajelor elastice cu elemente intermediare nemetalice, a cu- 
plajelor cu frictiune şi a cuplajelor de siguranţă sînt prezentate în tabe- 
Tele 30—34 [1, 3, 10, 11, 24, 25, 30, 35, 42]. 
O serie de indicaţii” suplimentare sint date în exemplele de rezol- 
vare a unora din problemele prezentate. 


Tabelul 30 


Relaţiile şi recomandările necesare pentru calculul cuplajelor permanente fixe 
[1, 3, 10, 11, 24, 25, 30, 35, 42] 


Schema constructivă „e ; 
a cuplajului Relaţiile de calcul Fs ce 
Cuplaje manson Cuplaje cu manşon monobloc | Se recomandă: 
— cu stifturi; 
i D & 1,8d 
T ss 
Mt cap = = dditas > Mte: L = (3,5...4)d 
4 
ln I , — pentru ştifturi: 
A L se dimensionează stifturile: 
fal Taz = (0,2... 0,3) oc 
4 Mee 
dy a ÎN mpi e 
1 E daf i Sas < 0,806 
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Tabelul 30 (continuare) 


Schema constructivă 
a cuplajului 


Relaţiile de calcul 


Elemente constructive 
și rezistentele admisibile 


— cu pene: 
1 

Mi cap = — dhlecas > Mc: 
4 


se determină lungimea nece- 
sară a penelor (v. tabelul 12) 


— pentru pene ag 
din tabelul 12 


rrr 
“EEL, 
Pou 


"i > 


— cu caneluri 
Mi cap = Tm Las > Mic; 


se determină lungimea asam- 
blării (yv. tabelul 14) 


— pentru caneluri Cas 
din tabelul AlI-6 


Cuplu je:manșon 


— pentru şuruburi 


ind 


ZA S-A 


; T Caz: = (0,3... 0,5) es 
Mi cap =: rt Udas LL > Mte aa et ie 
j : ý: = 0,15; 
Forţa ce revine unui surub: io. < 0,80. 
4M; 
Fu = z ; 
nsrud 
_ | se dimensioncază șuruburile: 
s 16My , 
d = || udrea 
T’udnsoat 
Cuplaje cu flanșă Dy = (3...5)d 
Mt cap = — T nsDodiray > Moi] ° ( ) 
8 S| L=(25...4)d 
Forţa ce revine unui surut: bette . 
2Mte 4 
li = si > Dons a= 0,2 Şi 0,25 ; 
N T 
= (0,2 ... 0, 
Se dimensionează suruburile Taf = (02 s+ 0,5) ae 
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Relaţiile pentru calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu arcuri elicoidale 


Tabelul 31 


(cuplaje CARDEFLEX) [11, 25] 


—— iii 
Relaţiile de calcul și proiectare 


Schema de calcul 


Dimensionare 


Verificare 


— 


1 
Mi cap = F kaz Dodo cos u > Mig 


— Se dimensionează arcurile ‘eli- 
coidale astfel încît: 


4M; 
Fare. = ——— 
Doz cosa 


Rigiditatea unui are | 


4Mie 
ka ar es ee wee 
2D 89-08 a 


unde 8, este săgeata la montaj 
a arcului elicoidal 


— Pentru dimensionarea arcu- 
rilor v., tabelul 17 | 


— Pentru adoptarea orientativă 
a dimensiunilor constructive 
v, tabelul AI-14 


Se verifică bolțurile- (v. 


fig. 108): 


— lu incovoiere 


Me i 

t lim Lem Gai 
2D,d3 64 
unde: 


d, — diametrul bolturilor ; 


Gai = (0,5 tee 0,7) Se; 


si 


= 1 
Mirim = G05 BD shail, s 


- A cosg. 
— la forfecare 


Mirim TE 
2D, @ 16 


Taf = (0,2 «1. 0,3) oe 
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Tabelul 32 


Relaţiile pentru calculul şi proiectarea cuplajelor elastice cu elemente 
intermediare nemetalice (3, 11, 25, 30, 35] 
-_-eee-----—-> eee IIIIIIIIIIIIIIIIIaaaaaaaaaaaaiaițIe 

Relaţiile de calcul si proiectare 


Tipul cuplajului 
si schema de calcul 


Cuplaj elastic cu bolturi 
(STAS 5982-74) 


Wo 


Dimensionare | 


Verificare 


1 
Mt cap = a D,nsdaleGus 


Se aleg din STAS 5982-74 
sau din cataloage, pe baza 
diametrelor arborilor și a 
momentelor necesare. de 
transmis 


— Strivirea între bolturi 
si manson 
_ | 2Mte 
 Dyngdylg 

70 daN/em? 

— Incovoierea bolturilor 

o; — Mids o; 

D,nsd3 
Gai = (0,25 ... 0,4) Se 


< Gas; 


Gas = 50... 


Cuplaj cu bandaj de cauciuc 
(PERIFLEX — v. tabelul AI-15) 
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T 
Mt cap = P Dilmintass Mi cap = Tub(D, — b)? Pa 


— După alegerea din cå- 
taloage a: dimensiuni- 
lor de gabarit, se veri- 


fică viteza periferică: 
V < Vag 
Vag = 17,5 ... 20 m/s, 
pentru: 


y = 1,2 ... 1,6 daN/dm’; 
Oat = 5 daN/cm?. 


— Se determină: 
2M te 


hmin DE = 3 
Tar 


Taf = lu. 2 daN/emă, 


— Se dimensionează şu- 
vuburile 


d, = AM ia 
1 | Tuns (Di — boat” 


u = 0,3... 0,53 
Gat = (0,8 ... 0,5) ae 


— Se verifica, la strivire, 
bandajul.de cauciuc: 
My 
p= —— Z < Pa; 
Tu(D, — b}? b 


Pa = 50 ... 70 daN/em? 
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Tabelul 33 


Relaţiile pentru calculul şi proiectarea cuplajelor cu frictiune 
[1, 3, 11, 24, 25, 30, 35, 42] 


n stuf Relaţiile de calcul 
Tipul cuplajului 

i hema licitare A 

şi RUE. OEE i Dimensionare | 


Verificare 


n ——— 


Cuplaj cu discuri 


PIZZA 


ki 
SSNS 
[lé |e 


“Za cupă 


Mi cup = r wib(De + Di)? Pa < Mte 


paa 2 Mte Se verifică presiunea pe 
ID = | discuri: 
TY UPa 
De + Di - F 
Dm = e + Di Fi p= c < Pa 
2 nDmb 


Se recomandă: 


| b 
4 = ——. = 0,15... 0,35 
m 
“Din = (2,5 ... 4) d 
i= zit Za 1; z= z+ 1, 
unde: a 
zı — numărul discurilor 
conducătoare; 


Zə — numărul discurilor 
` conduse; 


2Mte 
i ip Dm 
u si pa din tabelul AI-16 
Mte = KsM = 
= Ks(Ma + My) 


Momentul necesar acce- 
lerării— în timpul tg — à 
unor mase cu momentul 
de inerție GD2[daN + em?] 


Fe = 


> 


GD*Neupiag E 
37514 
» 1078 [daN:+ cm] 


unde K, = 1,2... 2. 


Ma = K, 


b, = 1,,.4,5 mm, valorile 
mai mici recomandindu- 
se pentru diametre mici 
ale discurilor, + 


Pa — v. tabelul AI-16) 


177 


(E: Scanned with OKEN Scanner 


Tipul cuplajului 
și schema de solicitare 


Cuplaj conic 


‘Axa cuplajului 


Cuplaj Comax 
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Tabelul 33 (continuare) 


Relaţiile de calcul 


Dimensionare 


Verificare 


ia 
Mi cap = F ub(D, + Di)? Pa 


3, =——— 


2 Mie . 
Dm = =" oi 
TY UPa 
D; +D, 
Dn ps tT f; 
=> 2 
b È ie 
v= = 0,15... 0,25; 
Dm 


b = (15. 1,1) d; 
EA 2Mte sin a 
Fe manent aa 

UD 
æ > 8... 10%, pentru me- 
tal/metal ; 
% > 12 .15°, pentru ma- 
teriale nemetalice ; 
u Şi Pa din tabelul AI-16 


? 


Se verifică presiunea pe 
suprafata de contact 


Fe 


P= SP 
TDyb sin o 


M, 
bDi, = Z 
Tu Pa 
D [i 
fe. la + Di . 
2% 
b,D3. = Tte : 
TuoPa 
b 
W =—+ = 0,08...0,15 
m 


Deoarece p, > Ps, trebuie 
respectată condiţia 
ba > 2b, cos a 
Pentru u = Us, 
Dy, = Da cos g. 
Fe 
2D, ba: Da 
u Și pg din tabelul AI-16 


__ Mic tga Miesina 


m Wab2DâPa 


Se verifică presiunea în- 
tre discuri si inel: 


rF 
= < Pa: 


os Da E E 
i Tb, Dm sin a 


Se verifică presiunea din- 
tre inel si tambur: 


2Fe 
Da = ———- & Pa 
Tb,D, tg a 


În cazul în care: 
ba % 2b,, se verifică 
A>0; 


A = b, — 2b, cosa > 0 
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Tabelul 34 


Relaţiile şi recomandările necesare pentru calculul cuplajelor de siguranță 
[3, 11, 24, 25, 35] 


Tipul cuplajului si schema de calcul 


Relatiile de calcul si recomandiri 


Cu element de rupere 


Cu frictiune 


= 
AT 
POZZZ fii 


PUUUNO es 
RXXXSS SA ANAS 


Mi tim = (1,15... 1,2) Mee 


Se dimensioneaza stifturile la forfecare: 


nd? = 3. Me tim 
a4. = Dor 
T oTr 


Tr = Yor: Y = 0,8...0,7, pentru ştifturi 
netede; 


y = 0,85, pentru ştifturi cu ca- 
nal sau crestătură. 


Se recomandă: 
D = (2,5... 3,5) d; 


L = (2... 3) d. 


m , 
Me tim = 3 pib(De + DO? pa X Mto 


— Se delermină: 


ipa = 2, Mum, po Dat De, 
my VPa 2 


— Se determină forța la care cuplajul 
incepe să patineze: 

Å 2Mitim . 

fDi? 

cu această forță se dimensionează arcul 


central sau arcurile periferice ale cuplajului. 
— Se verifică presiunea pe discuri: 


Fare 


Fe 


< Pa: 
TDmb 


u Și Pa din tabelul AI-16. 
Se recomandă: 
Dy = (2,5... 4) d; 


b 
v= = 0,15 ... 0,35. 


m 
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146 Spaţiul de montaj al unui cuplaj cu manson monobloc este limi- 

> tat de Lae = 45 mm. Să se stabilească care din tipurile prezen- 
tate în tabelul 30 este mai indicat, ştiind că momentul nominal este 
Mi = 800 daN- em, iar diametrele capetelor de arbori sînt egale cu 
d = 30 mm. Cuplajul leagă arborii transmisiei unui ventilator. 


Rezolvare 
Momentul de calcul: 
M, = K,M n = 1,4- 800 = 1 120 daN- cm, 


unde: K, = 1,4, din tabelul AI-10. 


a) Cuplajul cu manson monobloc si ştifturi. Se calculează 


A 4 Mic __ 4 1120 — ywoERAT — 
d, > EX dza, | 3,14 3530 ~ /0,5661 = 0,746 cm, 
alegindu-se ca material pentru ştifturi OL 50, cu o, = 2 800 daN/cm?; 
Tay = 0,3 o, = 840 daN/em?. Se adoptă stiftul A8 x55, STAS 1599-68. 
Lungimea necesară a cuplajului (v. fig. tabelului 30): 


L, = 2d, + 2 + 40 = 16 + 2 + 40 = 58 mm, 


lungimea de 40 mm fiind adoptată constructiv. 


b) Cuplajul cu manson monobloc gi pene paralele. Pentru d = 
= 30 mm, din STAS 1005-71 se alege pana A8X7. Se determină lun- 
gimea necesară a penei: 


I — 4Mte 4-1120 
©  dhogs 3-0,35- 1200 


= 3,555 cm, 
adoptindu-se, din STAS, lszas = 45 mm (Ga; = 1200 daN/cm’, v- 
tabelul 12). Rezultă lungimea cuplajului: 

L, = 2l, + 2 + 20 = 90 + 2 + 20 = 112 mm”. 


*) Se mai adaugă lungimea de 20 mm, deoarece pana nu se montează chiar în ca- 
pătul arborelui, 
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c) Cuplajul cu manson monobloc şi caneluri. Se adoptă — in func- 
tie de d — din STAS 2670-66, canelurile dreptunghiulare 4 X 32 X 
x 38, determinindu-se 


Mte 1120 


A -= = = 1,21 cm 
caneluri TmmS'Gas 1,75 + 0,66 - 800 ? ? 
Did 8 = ee D-—d 
unde: 7, = su. ORE, +32 17,5; s = 0,75: | - — 2g} = 0,75 - 
4 4 


. 4 [357% 08] = 6,6 mm2/mm = 0,66 cm?/em; Sas = 800 daN/cm? 
2 
(v. tabelul AII-6). Se adoptă leanerari = 15 mm. 
Lungimea cuplajului: 
Le = 2eoneturi + 2 = 30 + 2 = 32 mm. 
Comparind cele trei lungimi obţinute Li, Le, La CU Lie rezultă 
că cel mai indicat ar fi cuplajul cu manson monobloc și caneluri. 


147 Un cuplaj-manșon trebuie să transmită un moment nominal 
* M,, = 18 daN: m. Să se dimensioneze cuplajul, știind că reali- 
zează legătura dintre doi arbori din transmisia de putere a unui trans- 
portor cu bandă. 


Rezolvare 


Din STAS 870-73 se alege — pentru VW, = 18 daN-m — un cu- 
plaj CMO 6-38 care se montează pe arbori cu diametrul d = 38 mm. 
Alegerea corectă a cuplajului se verifică cu relaţia: 


M, 
K, < tcap y 
Min 


in care M, cap = 20 daN:m (conform STAS 870-73). Coeficientul 
de siguranță este K, = 1,5...2,0 (tabelul AI-10). Rezultă: 


M 20 
Mear A AA < Ky 
Min 18 


nefiind satisfăcută condiția de rezistență. În acest caz, se alegecuplajul 
CMO 8—45, STAS 870-73, cu M, ap = 46,20 daN: m: 


. Mt cap 46,2 
Miep — 367 — 258 > K, 
Min 18 


care îndeplinește condiţia impusă. 
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4 48 Legătura dintre un motor electric — cu P = 10 kW la n = 

+ = 1 250 rot/min — şi un ventilator se realizează printr-un cuplaj 
cu arcuri elicoidale (tip CARDEFLEX; fig. 106). Să se aleagă şi să 
se verifice elementele principale ale cuplajului, ştiind că ventilatorul 
funcţionează 16 ore/zi;} rigiditatea k, a unui arc este 230 daN/em. 


Rezolvare 
Coeficientul de siguranţă are valoarea: 
K, = KKK, = 1,2: 1,12. 1,8 = 2,42, 
unde: A, = 1,2; K, = 1,12; K; = 1,8 (v. tabelele AI-11, AT-12 şi AT-13). 


Fig. 106 


Să se calculeze momentul de torsiune de calcul: 
My = KM, = 2,42: 97 400 0 = 1885 daN- cm. 
Jl 


În funcţie de M,, se alege, din tabelul AI-14, cuplajul CARDE- 
FLEX DA 160/A. Se dimensionează bolturile la incovoiere (v. tabe- 


lul 31): 
-Y a af. EEE IE 
“= E), 64:1.889:46 4 40 om 
nD Sai 3,14- 6- 11,5- 1 800 ý ' 


În această relație: 


Mim = (1,05 ... 1,1) 2 zk, D,A cos a = 1,1 6 - 230+ 11,5 - 0,5 + 0,866 = 


. 


= 1889 daN: cm, 
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unde (v. tabelul AI-14): 


N 160 + 70 A 360 360 , 
D= At a = 445 mm; ete OF iale i 
A=o = 6 DA * DN 0,0866 - 57,5 = 4,975, 


adoptindu-se A =5 mm. : 

Pentru materialul bolturilor OLC 45, STAS 880-66, cu c, = 
= 3 600 daN/cm? s-a calculat c,; = 0,5 o, = 1 800 daN/cm?. Se 
adoptă d, = 12 mm. 

Se verifică bolturile la forfecare (v. tabelul 31): 


— 16Mtrim 16: 1 889 


pee a ce a a e e e 
nd?zD, 3,14 + 1,122: 6+ 11,5 


= 111,2 daN/em? < say = 720 daN/em2. 


149 Un cuplaj elastic cu bolturi CE5-CS50 STAS 5982-74/OLC 35 
* (fig. 107) trebuie să transmită un moment nominal Min = 
= 3 000 daN: em. Stiind că transmisia — în care este montat — actio- 
nează o mașină de rabotat, să se 
stabilească coeficientul de sigu- 
ranta şi să se verifice elementele | 
cuplajului. Maşina — acționată co | 
de un motor electric — functio- l | 
nează două schimburi zilnic, un 
an de zile. i 


Rezolvare 
Se determină coeficientul 
de siguranță: 
K, = K,K,K, = 
= 1,7- 1,12. 1,55 = 2,95, 


unde: K, = 1,7 (tabelul AI-11); 
K, = 1,13 (tabelul AI-12); K; = 
= 1,55 (tabelul AI-13), Fig. 107 


1R8 
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Momentul de calcul: 
Me = K,My, = 2495: 3 000 = 8 850 daN- em. 
Se verifică, la strivire, manșonul de cauciuc (v. tabelul 22): 
2Mie 2* 8 850 
Dinsdale 12,5: 12+ 1,5+ 3,2 


S 


= 24,6 daN/em? < c, = 25 daN/em?. 


Valorile componentelor relației au fost extrase din STAS 5982-74: 


D, = 125 mm; n,= 12; d = 15 mm; , = 32 mm. 
Bolturile se verifică la solicitarea de incovoiere: 


_ 10Myls __ 10-8850- 3,5 


G; = = 612 daN/em? < c, = 900 daN/em?, 
Dnd} 12,5: 12: 1,5? 


unde: o,; = 0,25 - 3 600 = 900 daN/cm? (v. tabelul 32), pentru OLC 45. 


1 50 Motorul şi reductorul pentru acționarea unui pod rulant sint 

- legate — printr-un cuplaj PERIFLEX — cu un disc de frină 
(fig. 108). Motorul are P = 15 kW la n = 750 rot/min. Cuplajul s-a 
ales la un moment maxim de 7 000 daN- em. Să se determine: momentul 
nominal M,,; coeficientul de siguranţă; momentul de calcul M, Să 
se stabilească dacă cuplajul este bine ales. 


Rezolvare 


M,, = 97 490-2" 


= 97 400 15 = 1 948 daN- em. 
750 


n[zot/min] 


P=I5kW 
n= 230 rot/min 


Fig, 108 


toa’ 
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Coeficientul de siguranţă: 
K, = K,K,K, = 1,7 + 1,25- 1,55 = 3,29, 


unde: K, = 1,7 (tabelul AI-11); K, = 1,25 (tabelul AI-12), se con- 
sideră că podul funcţionează trei schimburi; K; = 1,55 (tabelul AI-13), 
durata de funcţionare mai mare de 160 ore. 
Momentul de calcul 
M,, = K,M,, = 3,29* 1 948 = 6 410 daN- cm. 


Comparind cele două momente, JM, mas = 7000 daN cm si M,, = 
= 6 410 daN-cm, se observă că s-a ales un cuplaj corespunzător 
(M, max > Mo). 


1 51 Grosimea bandajului de cauciuc al unui cuplaj PERIFLEX — 

* mărimea 06—1 (tabelul AI-15) — este Rain = 10 mm. Să se de- 
termine puterea motorului care antrenează transmisia la o turație 
n = 2 250 rot/min, cunoscind coeficientul de siguranță K, = 2,2. 


Rezolvare 


Conform tabelului 32 se calculează 
Mca = Z Dia = = 102: 1-2 = 314 daN- cm. 
Folosind datele constructive din tabelul AI-15, s-a ales D, = 100 mm 
și s-a adoptat t,,=2 daN/cm?. 
Momentul nominal al motorului: 
Mg = Meci. 51% 30044975 daN hoc, 
K 2,2 


iar puterea motorului la n = 2 500 rot/min: 
__ Minn __ 142,72: 2250 
97400 97400 


Deci, puterea motorului trebuie să fie de 3,3 kW la n = 2 250 
rot/min. 


= 3,3 kW. 


152 Să se stabilească dimensiunile principale ale unui cuplaj multi- 

e disc (fig. 109) — din cutia de viteze a unei mașini-unelte — care 
funcţionează opt ore pe zi, ştiind că arborii pe care sînt montate cele 
două semicuplaje au diametrele d, = d = 30 mm şi transmit M, = 
= 1500 daN- em. Cuplajul multidise — actionat de un motor electric — 
are discurile din otel, functionind in ulei. 
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Rezolvare 


Din tabelul 33 se calcu- 
lează D,, = (2,5... 4) d, adop- 
tindu-se D,, = 100 mm. Mo- 
<= mentul de calcul: 


: - M,, = K;M,n = 2,52 + 800 = 
Fig, 109 = 2016 daN: em, 


unde: K, = K,K,K, =1,4-1- 1,8 = 2,52. l 
Se determină numărul suprafețelor de frecare (v. tabelul 33): 
¿= 2, Me _ 2 2016 = 15,2, 
m YD? upa 3,14 0,2- 10%: 0,06:7 
unde: m = 0,6 si p, =7 daN/cm?, pentru discuri din oțel și func- 
tionare în ulei (tabelul AI-16); se adoptă | = 0,2. Se stabileşte i = 16. 
Se determină numărul de discuri (conducătoare si conduse): 


16 


9 


= § discuri conduse; 


2, = Z + 1 = 9 discuri conducătoare. 
Dimensiunile principale ale cuplajului (v. tabelul 33): 
De = Dal + Y) = 100(1 + 0,2) = 120 mm; 
D, = D,(1 — V) = 100(1 — 0,2) = 80 mm; 
b = UD = 0,2 D,, = 20 mm. 


Observaţie. Se respectă şi condiţia = = 0,5... 0,7. 


e 


1 5 3 În transmisia unei instalații de încărcare pentru nave — care 

e este antrenată de un motor diesel cu trei cilindri — trebuie să 
se monteze un cuplaj multidisc, cu acţionare hidraulică (fig. 110). Mo- 
torul are 11 kW, la o turație de 2 400 rot/min. Între arborele condu- 
cător şi cel al cuplajului există un raport de transmitere i = 2,8. Tre- 
buie să se accelereze mase cu un moment de giratie GD? = 4,25- 104 
daN : em?. Ştiind că timpul de accelerare este t, = 0,6 s să se determine: 
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ABIL 


EN 


NEI N 
sa SUIS 


lee op) 


momentul nominal al motorului și momentul nominal la arborele cu- 
plajului; turatia n a arborelui cuplajului; coeficientul desiguranţă; 
momentul de torsiune de calcul al cuplajului si momentul de accelerare. 


Rezolvare 


Mea = 97 400 ~ = 97 400 AL = 446 daN: em, 
n 2 400 
iar 
M, eupiaj = Mint = 446+ 2,8 = 1 250 daN: cm; 


n 2400 E ; 
aa. 857 rot/min; 


i s 


n 


K, = K,K,K, = 2,5-1 -1,55 = 3,87, 


unde: K, = 2,5 (tabelul AI-11); K, = 1 (tabelul AI-12): K, = 
(tabelul "AT-13). Vi Ka (tabelu ); Kg = 1,55 


: M, = KM upia; = 3,87- 1 250 = 4 850 daN- em, 
lar ; 


M, = K, 2 19-2 Bewntat g g 425-10 49-2857 _ 9 9136 daN- om, 


See 
375 la 375 0,6 


adoptindu-se K, = 1,8 (v. tabelul 33). 
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Un cuplaj intermitent cu 
Arborele 154. frictiune este montat pe 
si pei arborele intermediar al unui troliu 

AW (fig. 111). Sarcina maximă de ri- 
dicat este de 3 000 daN, trebuind 
să ajungă — în timp de 0,5 s — la 
o viteză v = 3 m/s, ceea ce cores- 
punde unei turatii n, = 115 rot/min 
n= 400 rot/min a tamburului $i”, 7q; = 400 rot/min 

6D = 8,75 daNn la arborele cuplajului. Să se deter- 
sal mine momentul de torsiune necesar 
a fi transmis de cuplaj. 


v= 3m/s = 115 rot/min 
~ 6DE=58daNm2 


Rezolvare 


F=3000d0N 


Momentul de torsiune pe care 
Fig. 111 


trebuie să-l transmită cuplajul este 
format din suma momentelor ne- 
cesare pentru accelerare M, și pentru învingerea rezistenței exte- 
rioare* M,: 
M,,= Ma + Mp 

unde M, = Ma + Ma + My. 

În această relație: M,, este momentul necesar accelerării sarcinii de 
ridicat; Map — momentul necesar accelerării tamburului; M — 


momentul necesar accelerării arborelui și accesoriilor. Conform tabelului 
33, se determină momentul de accelerare: 


MN =K GD*reuptaj 1072 __4 o 61-104- 400- 10-2 
a ge e a: 


S 375ta 3750,3 = 15 616 daN - cm, 


n fiind turatia la care trebuie să ajungă organul de mașină în timpul 
de accelerare t, În relaţia momentului de accelerare s-a introdus: 
2 
(GD?) = 365 F [e = 365-3000 (a) = 6,1- 105 daN- em?, redus 
laj 
la arborele cuplajului. 


Se calculează momentul de accelerare a tamburului (conform 
fig. 111: GD? = 58-104 daN- cm): 


58° 115: 102 
ar, = 1,258 ae 


= 4268 daN- em, 
375- 0,5 


*) Sarcina la troliu. 
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care, raportat la arborele ambreiajului, este 


Mne _ 4268-115 


Ma = = 1227 daN: cm. 


Ncuplaj 400 
Se determină momentul de accelerare a arborelui şi accesoriilor 


T5. . 2 
Mag = 1,2250 — 9 496 daN sem. 


375- 0,5 
Momentul rezistent se calculează cu relația: 


Fr, _ 3000:25 


i 


M,= 


- = 21 600 daN. cm, 
unde i= m = 3,48. 
Momentul de torsiune necesar a fi transmis de cuplaj este: 
M, = (Ma + Ma + Mas) + M, = 15 616 + 1227 + 2496 + 21 600 = 
= 40 939 daN: cm. © 


155 Să se calculeze un cuplaj cu frictiune *) — cu arcuri dispuse pe 

* periferie (fig. 112) — pentru transmisia unui autovehicul, care 
să poată transmite momentul maxim dezvoltat, de motor M 
= 16 daN: m. 


tM T 


Rezolvare 


Se recomandă — pind la momente de 70...80 daN + m — folosirea 
cuplajelor monodisc, iar la valori mai mari — cuplaje bidisc [2, 3, 25]. 
Se adoptă o construcţie cu două discuri conduse şi trei conducătoare 

Diametrul arborelui cuplajului i 


3: === 3P—————— 

a — |/ 16Mte 16: 7600.1,2 
TE] — = 3,6 cm, 

TTat 3,14: 1 000 


recomandindu-se +4, = (1 000...4 300 daN/em? [1]; M, =13 
Se adoptă un arbore canelat 8 x 42 i 48, Sras eae one 


ee es E, 
*) Ambreiaj, 
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Fig. 112 


Se calculează dimensiunile discurilor (v. tabelul 33): 
[21 i 2-12 160 
D= ae t / a = 20,5 cm, 
is | muipa ` F- 3,14-0,3-4-3- 0,25 


unde: M,, = BM, = 4,6- 7600 = 12 160 daN- em; B = 1,6..:2, pentru 
autocamioanele care funcţionează in condiţii normale [1]; se alege din 
tabelul AI-16: u = 0,3 și Pa = 8 daN/em? pentru cazul funcţionării 


uscate, cu țesătură de azbest pe oţel; se adoptă: | = = = 0,25; 


m 


numărul suprafețelor de frecare i= 4. 
Se rotunjește diametrul la D,, = 200 mm, rezultind 
2D,, = D, + D,; D, = 250 mm; 
2D, = D, — D,; D, = 150 mm. 
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Forţa de cuplare 
BY 2-12 160 
, = 2e = 1015 daN. 
iuDm 4-0,3- 20 
Pentru diametrele D, = 250 mm şi D, = 150 mm se recomandă 
un număr de n, = 12 arcuri, rezultînd forța pe un arc: 
PF, dua — 84,5 daN. 
na 
_Cunoscind forța pe un are se calculează arcurile conform indicatiilor 
de la cap. 10. 
Un cuplaj conic cu frictiune, realizează legătura intre un motor 
156. electric și o pompă cu piston. Să se dimensioneze cuplajul 
ştiind că suprafețele in contact —functionind în ulei — sint din 
oţel călit. Momentul de torsiune la arborele conducător al cuplajului 
M,a = 700 daN: cm. 
Rezolvare 
Se determină diametrul mediu al suprafețelor în contact cu relaţia 
dv. tabelul 33): 
N 


Des ER Menj] 2 1953 _ 6em, 
TY. WPa. V 3,14-0,2 0,06- 7 
în care: M,, = K,M,, = 2,79 - 700 = 1 953 daN: cm; K, = KKK; = 
= 1,8: 1: 1,55 = 2,79. Din tabelul 33 s-a ales | = 0,2, iar din tabelul 
AI-16: u = 0,06 şi p, = 7 daN/em*. Se adoptă D,, = 250 mm. 
Se calculează lungimea de contact pe generatoare 


b = UD, = 0,2- 250 = 50 mm. 


_ Pentru cuplul metal/metal conform tabelului 33, se alege « = 10° 
şi se determină: 


| D, = Dy + b sin a = 258,7 mm; 
D, = Dp — b sin a = 241,3 mm. 
Forţa de cuplare necesară are valoarea: 


2Mie sin « 2-1 953 0,17365 
F, e a E ME AO = 452,2 daN. 
Dn u 25 0,06 
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157 În transmisia mecanică a 

* unei maşini textile este 
montat — între o roată de lanţ 
și o roată dinţată — un cuplaj 
conic, dublu sens (fig. 113). Să 
se determine forţele ‘de cuplare 
— în cele două sensuri — ştiind că 
la roata dinţată momentul rezis- 
tent este M,, = 600 daN - cm, iar 
laroata de lant M ,,=450 daN -cm. 
Cuplajul funcționează fără ungere, 
avind pe discurile conducătoare 
Fig. 113 un strat de aliaje metaloceramice. 


Rezolvare 


Constructiv se acceptă același diametru mediu D,, pentru cele 
două cuplaje 


fas eo ee ` 
2 M 2 1 500 

D= |> “j „150 L 47,6 om, 
TV, WPa 3,14-0,2 0,3-3 


unde: M,,, = K,M,, = 2,5- 600 = 1500 daN-cm; Migs = K,M, = 
= 2,5- 450 = 1 125 ‘daN. em, adoptindu-se K, = 25 din tabelul 33, 
Yı = 0,2; se alege u = 0,3 ṣi pg = 3 daN/em? din tabelul AI-16. Se rotun- 
jeste valoarea obţinută la D,, = 180 mm, determinindu-se lungimea 
de contact pe generatoare: 


bı = ,D, = 0,2-180 = 36 mm; 
ba = UD, = 0,15: 180 = 27 mm, 


i Mres _ 09 1125 
1 Mia ” 1 500 


unde: Y, = = 0,15. 


Se determină forțele de cuplare: 


2Mie, sing 2-1500 0,2588 

Pa = EL =—_ .— = 143,8 daN; 
Dm th 18 0,3 

2Mieg sina __2+1125 0,2588 
ý Dn u 18 0,3 


alegindu-se a = 15° (tabelul 33). 


= 107,8 daN’ 
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Un cuplaj de tip COMAX 
158. (fig. 114) constituie elemen- 
tul de legătură dintre arborele unui 
motor electric — cu un moment no- 
minal M,, = 2 000 daN : cm — si un 
reductor ce acţionează o pompă. Să 
se aleagă și să se calculeze princi- | 
palele dimensiuni ale cuplajului, in © 
ipoteza adoptării unui coeficient de 
siguranță K, = 2,5. Ce material . 
trebuie folosit pentru a se asigura Fig. 114 
transmiterea momentului? 


Rezolvare 


Momentul de calcul 
M, = K,Min = 2,5: 2 000 = 5 000 daN: cm. 
Se alege, din tabelul 33, « = 25° și J) = 0,15, adoptindu-se D, = 


"= 186 mm. Se calculează (v. tabelul 33): 


unde s-a introdus D,, = D, cos « = 186 cos 25° = 186: 0,906 = 
= 170 mm. a 

„Din tabelul AI-16 se observă că produsul up, = 2,16 nu poate fi 
realizat decit de materialele din pulberi metalice. Se adoptă u = 0,2 
şi se determină: 


“pu = 216 = 10,8 daN/em2. 
0,2 
Din relaţiile momentelor de torsiune capabile a fi transmise, pe 
suprafeţele conice și cilindrice, în ipoteza b, = 2b, *) — se obţine: 
Dp, = Dzpz $i pa cos? a = pa. 
Cunoscind valoarea p, si « se poate determina: 


Pa = 10,8 + 0,906342 = 8,89 daN/em2. 


*). Se poate accepta, rezultatele fiind corespunzătoare. 
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Lăţimea activă a suprafeţelor conice: 


bı = VDp = 0,15: 170 = 25,5 mm 


iar a suprafeţei cilindrice: 
BM > 


? 


by = 


Se poate alege b, = 52 mm. 


xuD3p, 3,14- 0,2- 18,62- 8,89 


= 5,17 cm. 


Forţa de cuplare necesară transmiterii momentului: 


Mice sin a __5 000- 0,422 


= 620 daN. 


F = 
c uDm 


Se verifică existența interstitiului 


A = b; — 2b, cos « = 51,7 — 2 


A 
-2 


5,5 * 0,906 = 5,49 mm. 


159 Legătura dintre o roată dințată si un arbore se realizează prin 


intermediul unui cuplaj 


de siguranţă cu gtifturi de forfecare 


(fig. 115). Momentul pe care-l transmite arborele — ca element condu- 
cător — la roată este M,, = 3000 daN-cm. Nu sint admise supra- 
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Fig. 115 
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sarcinile care ar deteriora an- 
grenajul. Se acceptă un coefi- 
cient de siguranță K, = 2,2. 
Să se determine numărul de 
ştifturi şi dimensiunile aces- 
tora. Diametrul arborelui d = 
= 50 mm. 


Rezolvare 


Momentul de torsiune de 
calcul 


M,e = K,M n = 2,2- 3 000 = 
= 6600 daN- cm, 


iar momentul limită (v. tabe- 
lul 34): 


M, uim = 1,2M pg = 1,2 -6600 = 
= 7 920 daN- cm. 
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Se determină (v. tabelul 34) 


T. 0 
” d => 8 i Mtum _ 8 $ 7 92 = 0,5124, 
$ m Dotr 3,14 12,5:3 150 


T 


de: z, = yo,; se adoptă, pentru ştifturi, OL 42 cu o, = 42 daN /mm?, 
peysa 0,75" 4200 = 3 150 daN/cm?; se alege Dy = 2,5d = 125 mm. 
Rezultă următoarele soluţii posibile: 


n, = 2 stifturi: dj = 0,2562; d, = 5,16 mm; 

n, = 3 ştifturi: dł = 0,1708; d, = 4,14 mm; 

n, = 4 ştifturi: dj = 0,1281; di = 3,58 mm, 
alegindu-se varianta convenabilă. 


160 Un reductor într-o treaptă — din transmisia unei bărci cu mo- 

+ tor — are pe arborele de ieșire un cuplaj limitativ cu discuri 
(fig. 116). Puterea motorului de acţionare — cu doi cilindri — este 
P = 7,5 kW, la n = 3000 rot/min; raportul de transmitere al angre- 
najului i = 2,45. Să se determine numărul suprafeţelor de frecare şi 
forţa la care trebuie calculat arcul. 


Rezolvare 
Momentul la intrarea în reductor: 


Ma = 97 400 © — 97 400 2> — i: 
a ; Pen 243 daN - cm, 


mnnn 
in 
Mg 


zi HAN 
til 

| 

LIU UL 


Fig. 116 
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şi momentul la arborele de ieșire: 
Ma = i Ma = 2,45- 243 = 596 daN- em. 
Se determină momentul de calcul: 
M, = K Ma = 3,075 + 596 = 1835 daN- cm, 


unde: K, = K,K,K, = 2,5: 1- 1,23 = 3,075 (v. tabelul AI-11, cazul 
d, AI-12 si AI-13). 

Se aleg dimensiunile discurilor [42]: D, =:102,8 mm; D, = 81,5 
mm; 6,=1,5 mm. i 

Se calculează: 


p — De — Di _ 102,8 — 81,5 


= 10,65 mm; 
2 
Dy = PE = ES — 92,45 mm; 
jee AMOR ie ih. 


Dm 92,15 


Se determină numărul suprafețelor de frecare 


alegindu-se: p, = 8 daN/cm? şi u = 0,06 (tabelul AI-16), considerind 
discurile din oţel. 

Deoarece numărul de suprafeţe de frecare este foarte mare i > 
> 16), discurile conducătoare se iau din.otel, iar discurile conduse — 
din aliaje metaloceramice. În acest caz, Pa = 8 daN/cm? si u = 0,12 
(tabelul AI-16): 


2 1 835 


p= — E 3 435, 
3,14: 0,115 0,12.8. 9,2153 


Se adoptă i = 14 și se determină forţa pe arc: 


2M 2: 1 835 
Far = —* = ——_—"__ = 937 daN, 
i ipDm 14: 0,12: 9,215 


cu această forță dimensionindu-se arcul. 
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1 61 Pe arborele de ieşire dintr-un reductor meicat — ce acționează 

+ un transportor cu bandă — se montează un cuplaj limitativ 
conic (fig. 117). Să se dimensioneze cuplajul si să se determine forța 
necesară a fi dezvoltată de arc pentru transmiterea momentului 


Fig. 117 


M, uim = 1500 daN- em, dacă diametrul mediu este D,, ='200 
Butucul rotii şi semicuplajul conducător se execută di p” 4 [ram 
cuplajul condus, din oţel (v. fig. 117). a din tontă, semi- 


Rezolvare- 


Cunoscind D,,, se folosesc relaţiile din tabelul 34: 


2Mru 2-1500 
y= a = 0,1866, 
TLPaD3, 3,14-0,08- 8- 202 


unde: u = 0,08 şi p, = 8 daN/cm? (tabelul AI-46). 
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Se stabileşte lungimea pe generatoare, a suprafeţei de frecare 
b = wD,, = 0,1866 200 = 37,3 mm. 
Pentru cuplul metal/metal se adoptă «= 10° şi se calculează: 


| D, = Dy + b sin a = 200 + 37,3 -0,1736 = 206,5 mm; 
D, = Dy, — b sin a = 200 — 37,3 - 0,1736 = 193,5 mm. 


Se determină forța de cuplare 


2M, sina 2-1500 0,17365 i 
Poa. - = 325 daN. 


e Dm u 20 0,08 
Cu această forță se calculează arcul (v. cap. 10). 


162 Arborii — de la un motor electric și un ventilator — sint cuplati 

- printr-un cuplaj cu flange, transmifind un moment M,, = 
= 800 daN- cm. Diametrele capetelor de arbori sînt d, = d = 32mm. 
Să se aleagă tipodimensiunea cuplajului și să se verifice șuruburile 
de fixare. 


163 Un cuplaj elastic cu bolțuri CE5-CS55 STAS 5982-74/0T50, 
+ realizează legătura dintre un motor electric și transmisia 
unei masini de rectificat. Maşina funcționează şapte ore pe zi, timp 
de 6 000 ore. Să se stabilească puterea nominală a motorului pentru 
o turație de 700 rot/min. În ce condiţii de exploatare cuplajul ar putea 
funcţiona identic (cu același MW). 


1 6 4 În transmisia unei maşini textile — acționată de un motor elec- 

* tric cu P = 4,5 kW sin = 750 rot/min — este montat un cuplaj 
PERIFLEX. Să se determine grosimea necesară a bandajului în sec- 
tiunea periculoasă şi pe un diametru egal cu 0,95 D, Să se verifice 
rezistenţa bandajului de cauciuc la solicitarea de tracţiune, datorată 
forței centrifugale. Maşina funcţionează 10 ore pe zi. 


165 Să se determine forţa necesară de cuplare — la un cuplaj cu 
- frictiune, cu patru suprafețe de frecare (D, = 150 mm şi D; = 
= 100 mm) — astfel încît cuplajul să transmită un moment capabil, 
stabilit din condiţia de rezistenţă — la presiunea de contact — a dis- 
curilor. Cuplajul funcţionează cu ungere, pe discurile conducătoare 
fiind aplicat un strat de textolit; discurile conduse sînt executate 


din oţel. 
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Pentru pornirea unei prese cu genunchi se folosește un cuplaj 
166. multidisc cu acţionare pneumatică (fig. 118). Momentul de ac- 
celerare are valoarea M, = 400 000 daN : cm, iar momentul de torsiune 
capabil M,,,, = 480000 daN- em. Turaţia arborelui cuplajului este 


tcap 


Presă cu surub + 


Fig. 118 


n = 350 rot/min, iar momentul de inerție redus la arborele cuplajului 
GD? = 2 480 daN: m?; timpul de accelerare nu trebuie să depășească 
i, = 0,9 s. Să se stabilească dacă cuplajul este corespunzător, știind 
că momentul nominal de torsiune al motorului electric este M n = 
= 130 000 daN- cm. 


1 67 La un cuplaj conic cu frictiune — care funcţionează fără ungere 

* — se cunosc: D, = 150 mm, D, = 135 mm și F,= 100 daN. 
Să se stabilească materialele care trebuie folosite pentru suprafeţele 
de frecare. Ce moment poate transmite cuplajul în aceste condiţii? 
Diametrul capetelor de arbori pe care sînt montate semicuplajele este 


d =— 35 mm. 


4 68 Un cuplaj de siguranță cu ştifturi de forfecare are dispuse, 

* pe un diametru D, = 150 mm, patru ştifturi, cu d, =5 mm. 
Știind că materialul acestora este OL 50, iar coeficientul de siguranţă 
K, = 2,35, să se determine momentul nominal la semicuplajul condu- 
cător. 
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15. Transmisii prin curele 


Notatii 


A — distanţa dintre axe; 
Ae — secțiunea curelei; 
b, B — lăţimea curelei, respectiv a roții de curea; 


clefs CL» CBs Co Cts Cvs cz) — coeficientul de corecție (de funcţionare, de lungime, 
de infasurare, de construcţie, de tensionare, de viteză, al numărului 
de curele); i 

Du(Dpi); Do(Dpy)s Do(Dpo) — diametrul (primitiv) al roții motoare (mici), al ro- 
ţii conduse (mari), respectiv al rolei de intindere ; 


Dm, Dpm — diametrul mediu, respectiv diametrul primitiv mediu al roţilor de 
curea ; 

F — forța periferică transmisă ; 

f — frecvenţa încovoicrilor curelci ; 

G, Ga — greutatea montată la dispozitivul de întindere, respectiv greutatea 
rolei de întindere; 

h — grosimea curelci; 

i — raportul de transmitere ; 

K,,K, — coeficienţi experimentali ; 

L, Lp — lungimea, respectiv lungimea primitivă a curelei; 

n, n, — turaţia arborelui motor, respectiv condus; 

P — puterea necesară la maşina antrenată (puterea efectivă la ieșirea din 


transmisie) ; . 


Po Po — puterea de calcul (puterea la intrarea în transmisie), respectiv puterea 
nominală transmisă de o curea; 


Sa: — forţa de întindere a curelei; 
So — forţa iniţială — la montaj — din curele; 
S,, Sa — forţa din ramura conducătoare, respectiv din ramura condusă; 
v — viteza curelei; 
x — numărul de roti ale transmisiei; 
Z, Z% — numărul de curele, respectiv numărul de curele calculat preliminar; 
B, Y — unghiul de înfășurare, respectiv unghiul dintre ramurile curelei; 
— coeficientul de alunecare elastică ; 
opt — coeficientul de tracțiune optim; 
u — coeficientul de frecare; 
n — randamentul transmisiei prin curele; 
Go: Sua — efortul unitar initial, respectiv rezistența utilă admisă; 
x — cota de modificare a distanţei dintre axe A, necesară întinderii cure- 
lelor ; 
Y — cota de modificare a distanței dintre axe A, necesară montării sau în- 


locuirii curelelor. 
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Relaţiile si metodica de calcul 


Relaţiile si recomandările necesare, pentru calculul parametrilor 
transmisiilor prin curele late, sînt prezentate in tabelul 35. În acest 
tabel este redată cea mai uzitată — în practica de proiectare — metodă 
de calcul a curelelor late. 

Relaţiile şi recomandările necesare pentru calculul parametrilor 
transmisiilor prin curele trapezoidale — conform metodicii indicate 
în STAS 1163-71 — sînt redate în tabelul 36. 


169 Compresorul din fig. 119 este acţionat printr-o curea lată (cla- 


e sică), din piele. Să se dimensioneze transmisia respectivă folo- 
sind datele indicate în fig. 119. 


Rezolvare: 


Se determină diametrul roții motoare (v. tabelul 35): 


3 3f an 
D, > (900...1100) / Ze — (900...4 100) [/ 2° = 247... 300 mm: 
ny 1450 . : 
se adoptă, conform STAS 6011-73, diametrul D, = 315 j- 
nîndu-se diametrul roții conduse: j am Setermi 


D, = Dt — £) = 14% 345. 0,98 = 895 mm 
A we 500 | , 


P=30kW 
1, = M90rot/min 


M = JOO rat /min 


- 
ieii 


Fig. 119 
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se alege conform STAS 615-58 şi STAS 5917-71: b = 180 mm. În acest caz 


h= a == 1,14 cm = 11,4 mm, 


dimensiunea obţinută incadrindu-se in limitele indicate — 10...14 mm 
— în STAS 5917-71. 


Se verifică frecvenţa incovoierilor curelei 
2-1000- 24 = 
f= 2:10 2 = ~~" = 8,76 Ha < fanaa = 10 Hz, 
L 5 481 


Îmaz = 10 Hz (v. tabelul AI-17). 
Forţa care acţionează asupra arborilor, la montaj: 


S„ = 24,0, cosy = 2- 48,53: 18- 0,924 = 616 daN, 
unde y = 2 are sin a = 2 arc ia = 22°30’; A, = bh = 


1 500 
= 16,95: 1,14 = 1853 om’, 


170 Motorul din fig. 120, a acţionează un generator electric, prin inter- 
e mediul unei curele late — flexibile — din piele. Cunoscîndu-se 


Si aupra lo indicate în fig. 120, să se dimensioneze transmisia respec- 
iva. 


Rezolvare: 


Distanta dintre axe (v. tabelul 35) 


A > (Dz — D.) = X2 000—500) = 3000 mm. 
i 2000 
i 


P=750kW\ 4 
n=750 2 
rot/min 


— | 


Fig. 120, a 
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Se determină unghiurile (fig. 120, b), după cum urmează: 


D,—D 2000 — 500 
cote, 2 a I: coe 3 0 a 
2A 2- 3 000 


Xo = T — ay = 180° <= 75°30! ; bg = 104%30'; 


D+ Do _ 500-500 _ ; PA hie 
cos by = PA Pe = OI 0,625; 3, = 51°20"; 


D, 4 2 000 + 500 p 
cos òp = = =T = 0,568; 3, = 55°25’; 
2(4 — a) 2(3 000 — 800) 


h = = — 3, = 90° — 51°20’; Y, = 38°40’; 


— 3, = 90° — 55°25'; b, = 34°35’; 
& = 7 — 8, = 180° — 51°20’; e, = 128°40’; 
Ez = Tm — 8, = 180° — 55°25’; ep = 124°35'; 


Bi = a es = 75°30’ + 128°40'; a 204° = 120° (v. ta- 
dalu 135), 1T E By > Ba = 120° (v. ta 


Ba = tty + ep = 104930! + 1940957; Bas 229°, 
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Viteza curelei: 
— aD, __ _3s14*500+ 750 


= = 19,65 m/s < Dany = 40 m/s 
60: 1.000 60: 1000 i / lu Is, 


unde: Vaar = 40 m/s, din tabelul AI-17. 
Coeficientul de corecție 


e = Cott = 1 ° 1,25: 4,12 = 1,4, 


unde: cy = 1 (v. tabelul AI-18); = 1,25 (v. tabelul AI-19); ca = 
= 1,12 (v. tabelul AI-20). 
"Rezistenţa utilă admisă: 


Sua = degapi60 = 2* 1,4 0,53- 20 = 29,7 daN/em’, 


unde: = K, — K, (5) = 0,9 — 927 = 0,53; K,=09 şi 
29 


max 


K, = 9,27 (v. tabelul AI-22); (z) = Î (v. tabelul AI-17); ¢, = 20 


maz <9 
daN/em? (v. tabelul 35). l 
Forța periferică transmisă se calculează cu relația: 


P > 
F = 10?— = 100 = 382 daN, 
v 19,65 
iar forța din ramura conducătoare: 
, h 1,25- 382. 5,08 
S, =1,25F 20 -125.382508 595 daN, 
P 5,08 — 1 


unde: p = 0,22 +-0,0120 = 0,22 -+ 0,012: 19,65 = 0,456 (v. tabelul 
Al-17); ek = = eh: 456- 3, 56 = el: 625 = 5 08. 

Se determină secţiunea necesară a curelei: 
05 


A = 200m’, 
Cua 29, 7 


stabilindu-se apoi dimensiunile secţiunii 


Ag 20 


r — = 10 em = 100 mm; 
l 
=] D, 50 
D Imax 25 
se majorează această valoare pentru a putea încadra secțiunea în di- 
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mensiunile normalizate (v. STAS 5917-71), adoptindu-se b = 150 mm: 


hp = fe —*% 4,83 om = 13,3 mm. 
b 15 


Lungimea curelei este suma distantelor (pe fibra medie) dintre 


punctele 1...6... 1 pe traseul curelei. Considerind h’ = = = ee ne 7mm, 


distantele dintre punctele respective sint: 
j ames: (= 4 w’) = 3,56 (= ie 7) = 914 mm; 
Ly, = A sin a, = 3 000 - 0,968 = 2 900 mm; 


Le-a = Ae +x) = es + 7) = 4 028 mm; 


Les = te è (+22 + n) = 1,25 (4 P+ 14) = 1580 mm; 


= Do ! LA) PER 500 = . 
Lss = (H+ d (3 +h’) = 1,28 (7 +7) = 328 mm; 
2 Dı , Po B 300 i; 200 m : 
Le = tgd apa +) 146| ~ + + 14] 750mm; 
L = Lia + Log + Loca + Las + Lss + Lea = 914 + 2900 + 
+ 4028 + 1580 + 328 + 750 % 10500 mm. 


Se verifică frecvenţa incovoierilor curelei: 


f = Aa 2 = 108-3. BE = 5,6 Hz < fnar = 10 Hz (v. tabelul AI-17). 


Forța în ramura condusă: 


1,25F 1,25 - 382 
= = 117 daN. 
ef —1 5,08 —1 


Sa = 
Din condiția de echilibru a mecanismului de întindere se obţine: 


G = 1,228 aS, cos 2° — Go L pog 2° 0,596-117-0,999 — 60 26 JaN 
o l 1100 : 


unde: « = 90° -hih = 90° — a E 
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171 Pentru actionarea unui transportor cu banda (fig. 121) — folosit 
- pentru transportarea produselor la o fabrică de confecţii — se în- 
trebuinteazi un motor de curent continuu, cuplat cu un reductor mel- 
cat, cu raportul de transmitere i, = 14 şi randamentul 4, = 0,75. 
Stiind că transportorul funcţionează 8 ore zi, să se dimensioneze trans- 
misia prin curele trapezoidale care acţionează roata conducătoare a 
benzii, folosind datele constructive din fig. 121. Să se stabilească forța 
cu care trebuie deplasat — pe orizontală — arborele roții de curea, 
pentru a realiza întinderea necesară a curelei — la montaj — precum 
şi cursa care trebuie asigurată sistemului de întindere a curelei. 


Rezolvare: 


Turatia roții mici de curea 


2 800 ; 
n, = — =—— = 200 rot/min, 
ir 14 
iar turatia roții mari de curea 
600g __ 60: 260 


= = 113 rot/min. 
Den 44:3,14 


Ny = 


Fig. 121 
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Raportul de transmitere al transmisiei prin curele 


š 200 5 
t= io se 1,77, 
nm 113 


obtinindu-se diametrul primitiv al rotii mici de curea, 
Dp 300 


2 = = 170 mm. 
pl i E77 


Conform monogramelor din STAS 1163-71 se alege profilul curelei: 
SPA. 
Diametrul primitiv mediu al roţilor de curea va fi: 
Dpı + Do __ 170 + 300 


Dyn = a = : = 235 mm. 


Distanţa dintre axe, preliminară, rezultă din datele constructive 
(fig. 121): 


A = VB + ce = 500? + 7502 = 900 mm. 
Se calculează lungimea primitivă a curelei: 


= 9A Lo ae (Doo = Dp)? = 
i pm | aa 
„(300 — 170} 


=2 14+ 235 
900 + 3,14: 235 + er 


= 2543 mm, 


alegindu- se o lungime primitivă L, = 2500 mm, conform STAS 
7192-65. 
Se efectuează calculul de definitivare a distanţei dintre axe: 


A mee 0,25 (LZ, ua: TD ym) + VU, $ TD pn) om 2(Dpo nie Dp)” = 
= 0,25 [(2 500 — 3,14- 235) + (2 500 — 3,14- 235)? — 2(300 — 170)2] = 
= 878 mm. 


Unghiul de înfășurare la roata mică de curea 


B, = 180° — y = 180° — 8°30’ = 174%30 > B, = 110°, 


unde: y = 2are sin 22 Pm — 9 are sin 300 — 170 — 8°30! ; B, = 140° (v. 
2A 2+ 878 

tabelul 36). 
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Viteza periferică a curelei se determină cu relaţia 
300 = i 
v= Dp 22 = 2,6.— = 1,78_m/5 < Vmas = 40 m/s, 
De 440 


= 40 m/s (v. tabelul AI-17). s 


Umaz a A 
“ Numărul necesar de curele se calculează cu relația 


____ &Penr _1,2-2,5-0,75 48 
“0 cop Py 1-0,98-1,277  ? 
pte ey le a 1,9 (se adoptă z = 2), 
Cz 0,95 


unde: c, = 1,2 (v. STAS 1163-71); c, = 1 (v. tabelul 4{STAS 1163-71); 
cp = 0,98 (v. tabelul AI-20); Pa = 1,277 kW (v. tabelul 15, STAS 
1163-71); c, = 0,95 (v. tabelul 6, STAS 1163-71). 

Frecvența incovoierilor curelei 


f= 10%” = ee = 1,495 Hz < fpas= 50 Hz (v. tabelul AI-17). 
Lp 500 
Forţa periferică transmisă rezultă din relaţia 


P = 102a al ui — 0,15 _ 105 daN, 
v „75 


iar forța pe arbore, necesară întinderii curelei, la montaj 
Sa = (1,5..-2)P = (1,5... 2)105 = 157,5...210 daN. 


Componenta orizontală a acestei forte, Say (V. fig. 121), se determină 
cu relația 


500 
San = Sa cos a i 200 = = 114 daN, 


unde S, = 200 daN. : 

Limitele de reglaj ale distanţei dintre axe fiind (v. tabelul 36): 
X = 0,04 L, = 100 mm şi Y = 0,02 L, = 50 mm, se determină variaţia 
poziţiei grupului de antrenare: 


B = 878? — 760? = 455mm; Bpm = VB282 — 750? = 350 mm; 


Brae = (978 — 7502 = 621 mm; AB = Bus — Buin 
= 621 — 350 = 271 mm. 
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5 S& se dimensioneze transmisia prin curele trapezoidale cu care 
17 * se acţionează turbina unui motor cu ardere internă cu patru 
cilindri, cunoscindu-se elementele indicate in fig. 122. 


Rezolvare 


Pentru acţionarea turbinei care absoarbe 4,5 kW este necesară 
o putere ; 


Po 475 KEW, 
n 0,95 
7 fiind randamentul transmisiei 
prin curele, ales preliminar (yj = 
= 0,95). 

Raportul de transmitere 


> SD da 
s i = Sai = 310 — 9,48, 
A Sy Sénerator Dp 125 
LASN | cede, II E 
sa P=02KW | Diametrul primitiv mediu al 
_ rotilor de curea 
Dp +D 
Dyn — Vr P2 
a= 2500rat/mia am 
oe 310 + 125 
eee 217.5 mm. 


Fig. 122 


Unghiul de înfăşurare la 
roata mică de curea 


P = 180° — y =7180° — 14°40’ = 165°50’ > 110° (v. tabelul 36), 
or to Daa Do 310 — 125 2 spot 
nde y arc tg za epi 2 arc tg rr 14°10’. 
Lungimea primitivă a curelei 
Ly 24 + Dom + Sa POO" = 9.750 + 3,14- 247,5 + 
(310 — 125)2 
4 +750 
se alege o curea cu profil SPZ şi L, = 2500 mm (v. STAS 7492-65). 


= 2194 mm; 


216 


(E: Scanned with OKEN Scanner 


Viteza periferică a curelei 


p= 2am 814-330 2500. L 16,2 m/s < Umar = 40 m/s (v. tabelul 


60:1000 60-1000 
AJ-17). 
Numărul de curele necesar 
a cpPe ___ 151+4,75 — 0,656; 


crepPo  1,07- 0,965- 7,7 
yt 07, 
cz 0,95 il i 

unde: e, = 1,1 (v. STAS 1163-71) ; c, = 1,07 (v. tabelul 4, STAS 1163-71) ; 
ca = 0,965 (v. tabelul AI-20); Po = 7,7 kW (v. tabelul 14, STAS 
1163-71); c, (v. tabelul 6, STAS 1163-71). Este, deci, necesară o 
singură curea. , 

Frecvența incovoierilor curelei: 
f= 108 Z 5000-5162 _ 195 Hz < faas = 50 Hz (v. tabelul AI-17). 

Ly 2 500 
Forţa periferică transmisă: 
F = 10272 =O“? — 29,8 daN, 


v 16,2 


iar forța necesară pentru întinderea curelei, la montaj 
S, = (1,5 ... 2) F = (1,5 ... 2) 29,3 daN = 45 ... 60 daN. 


173 La transmisia prin curea lată, de la o mașină de rectificat se cunosc, 

e în afara elementelor indicate în fig. 123: diametrul mediu al 
roţilor de curea D,, = 237,5 mm, raportul de transmitere i = 2, coefi- 
cientul de corecție c = 0,764, lungimea necesară a curelei L = 3 550 mm. 
Să se determine secțiunea necesară (b X h) a curelei, forța necesară 
pentru întinderea curelei la montaj S, şi să se verifice frecvenţa inco- 
voierilor curelei. 


1 7 4 La transmisia prin curea lată din fig. 124 se cunosc următoarele 
e date: P, = 10 kW, it = 8, D, = 1000 mm, n, = 350 rot/min, 
A = 1800 mm, L = 5 300 mm, precum și dimensiunile referitoare la 
sistemul de întindere. Să se dimensioneze cureaua necesară — din cau- 
ciuc, cu insertie de bumbac — si să se determine mărimea contra- 
greutăţii necesare. | 


175 O transmisie prin curele trapezoidale antrenează un compresor 

* cu piston (fig. 125) de la un motor electric de curent continuu, 
tip serie. Să se determine puterea transmisă cu patru curele tip A sau 
cu două curele tip SPZ, cunoscind: D,, = 90 mm, D2 = 360 mm; 
L, = 2500 mm; n, = 2 800 rot/min; instalaţia funcţionează 8 ore/zi. 


217 


(E: scanned with OKEN Scanner 


N= 35 Orot/min 


L'=300mm 


Fig. 125 
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176 Să se verifice dacă transmisia prin curele trapezoidale — 
e tip SPZ — cu z= 2, P, = 1,5 kW, n, = 1200rot/min, D,, = 
= 75 mm, D,. = 140 mm, L, = 800 mm, poate antrena — de la un 
motor electric de curent continuu — în paralel — un transportor cu 
lanţ, care funcţionează în două schimburi. 


177 Care va îi numărul necesar de curele, la o transmisie prin curele 
- trapezoidale tip A, la care se cunosc: Dp, = 90 mm; i = 1,5; 
A sretemesar = 500 mm; P, = 3kW; n, = 2500 rot/min. Transmisia 
funcţionează în două schimburi, antrenind un concasor de la un motor 


electric asincron, cu moment normal de pornire: 


4 78 Cite curele -trapezoidale înguste de tip SPA pot înlocui o trans- 

- misie prin curele trapezoidale clasice de tip B la care se cunosc: 
z=4; n, = 2800 rot/min; Dp = 125 mm; Dpa-= 150 mm; Lp = 
— 1600 mm? Conditiile de functionare sint identice. 


179 Să se dimensioneze transmisia, prin curele trapezoidale, care an- 


* treneazi generatorul electric al unui motor cu ardere internă, 
cunoscîndu-se elementele indicate in fig. 122. 
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16. Transmisii cu rot 


Notatii 


A — 
Bu Bo. — 
e = 
cf ai 
E = 
Fi, Fr, Fa ar 
Li 


QO. 
3 
oct 
ra) 
ct 
o 


E] 


distanța dintre axe; 

lăţimea pinionului, respectiv a roții dinţate; 
coeficientul de siguranţă Ja solicitarea de încovoiere ; 
coeficientul de formă al danturii; 

modulul de elasticitate; 


forța tangenţială, radială si respectiv axială; 
raportul de transmitere; 


Ko Ky — coeficientul de corectie al sarcinii pentru solicitarea de contact și 
respectiv de încovoiere; 

Km — coeficientul de corecție al sarcinii pentru angrenajul melcat; 

Kr, Ka — coeficientul de repartiție al sarcinii pe dinte, respectiv coeficientul 
dinamic ; 

Km Kam — coeficientul de repartiție al sarcinii pe dinte, respectiv coeficientul 
dinamic pentru angrenajele melcate; 

Ky, K; — coeficientul de regim pentru solicitarea de contact, respectiv 
pentru solicitarea de încovoiere; 

Kym, Kim — coeficientul de regim pentru angrenajele melcate; 

Ke — coeficientul gradului de acoperire; 

Ko — coeficientul efectiv de concentrare a eforturilor la baza dintelui; 

L — lungimea generatoarei conului de divizare; 

Mt (| — momentul de torsiune; raportul dintre puterea P si turatia n; 

Ne Neg — numărul ciclurilor de funcționare, respectiv de bază; 

q — coeficientul diametral al melcului; 

Za Zi Ža — numerele de dinţi: total, ai pinionului și respectiv ai roții; 

Ze — numărul de dinţi ai roții echivalente; 

6 — coeficientul de deformatie al melcului; 

ba, Vz, Yp — coeficientul de lăţime al danturii; 

Ga — rezistența la oboseală a materialului; 

Gac» Saco — rezistența admisibilă la solicitarea de contact, respectiv rezistenţa 
admisibilă corespunzătoare numărului ciclurilor de bază; 

220 


(E: scanned with OKEN Scanner 


— rezistenţa admisibilă la solicitarea de incovoiere. 
Indicele 1 se referă la pinion (roata dinţată mică), iar indicele 2 la roata 
mare a angrenajului, notatiile fiind aceleași, atit pentru pinion cit si 


pentru roata. 


Gai 


Relaţiile și metodica de calcul 


Elementele geometrice ale angrenajelor cilindrice, conice — cu 
dantură dreaptă — si melcate se calculează conform relaţiilor și indi- 
catiilor prezentate în tabelele 37, 38 şi 39. Elementele geometrice sînt 
indicate, pentru angrenajele susmentionate, fără a lua în considerare 
deplasarea de profil. 

Calculul de rezistenţă al angrenajelor se poate desfășura conform 
metodicii indicate în tabelele 40, 41 și respectiv 42. În prezenta cule- 
gere nu s-a prezentat influența deplasării profilului asupra calculului 
angrenajelor. 

Pentru calculul orientativ al transmisiilor — care funcţionează 
timp îndelungat (N, > N.s) — se poate considera 


Sac = Caco: 


La transmisiile cu o funcţionare limitată (W, < N,p), rezistenţa. 
admisibilă la solicitarea de contact — pentru angrenajele cu dantură 
dreaptă, cilindrice sau conice — se alege ca fiind cea mai mică dintre 
valorile calculate o,,; Și Gaca (V. tabelul 40 și 41). În cazul în care numă- 
rul ciclurilor de funcţionare este mult mai mic decît numărul ciclurilor 
de bază — pentru a nu se depăşi limita de curgere — se limitează valoarea 
rezistenţei admisibile de contact 


Gag = (1,5 ... 1,6) oaze: 


În general, la angrenajele melcate, distanţa dintre axe A se deter- 
mină prin încercări — adoptindu-se diferiți g (conform STAS) — 
pentru a se putea păstra raportul de transmitere indicat. În practica 
de proiectare, se obţin rezultate mult mai aproape de condiţiile impuse, 
folosind — la aceste angrenaje — deplasarea de profil. 

Relaţiile pentru calculul forţelor in angrenajele cilindrice, conice- 
— cu dantură dreaptă — şi melcate, sînt indicate în tabelul 43. 
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180 Un malaxor este acţionat de un electromotor prin intermediul 

* unui reductor în două trepte (fig. 126). Raportul de transmitere 
în prima treaptă este ir = 4,3 . Se cunosc: z, = 23 dinți; m = 1,5 mm; 
ay = 20°. Să se determine elementele geometrice ale roţilor angrenajului 
zero gi gradul de acoperire. ~ 


Rezolvare 


— numărul de dinţi ai rotii 2: 
Za = 1,2, = 4,3+ 23 = 98,9; se adoptă za = 99 dinţi; 
— raportul real de transmitere: 


E z 99 
ges za — . 
ÎI reat = == 23 == 4,304 ; 


— diametrele de divizare: 
Da = mz, = 1,5: 23 = 34,5 mm; 
Daz = mz = 1,5 - 99 = 148,5 mm; 
— diametrele de virf: 
Da = Da + 2a = Dz, + 2m = 34,5 + 3 = 37,5 mm; 
D,a = Daz + 2ao = Dao + 2m = 148,5 + 3 = 154,5 mm; 


Sa E P=2kw | 
iy ae s n=1000 rot/min 
2,723 

a,=20° ; 


N 


| B 
ae 


icy 
el 


sera 


RE 


Fig. 126 
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re diametrele de fund: 

Dy = Da — 2b, = Dy — 2,5 m = 34,5 — 3,75 = 30,75 mm; 
D; = Dag — 2bo = Dag — 2,5 m = 151,5 — 3,75= 147,75 mm 
— distanța dintre axe: 


Da + Dag __ 34,5 + 148,5 
eee EER eee 


— diametrele de bază: ~. | 
Dus = Dai 608 ao = 34,5- 0,9397 = 32,42. mm; 
Dup = Dap 608 ao = 148,5- 0,9397 = 139,54 mm. 
Gradul de acoperire se calculează cu relaţia (v. tabelul a): 


_ VR- Ri + VRG— Rg—Asina, — 
a Po 


kg 


— 18,752 — 16,212 + 75,752 — 69,772 — 91,5: 0,342 
E: 4,42 


a 41,7209, - 
în care: Ray = Pa = — 18,75 mm; Ry = Ba PE = 16,21. mm; 


Ra = Ps = 15,75 mm; Rac =" _ 6077 mm; p, = 


= Pa cos tty = mm cos 20° = 3,14- 1,5: 0,9397 — 4,496; sin ie 
= sin 20° = 0,342. 


181 Să se dimensioneze — din condiţia de rezistență la contact — 

* angrenajul cilindric cu dinţi drepţi, capabil să transmită o putere 
P = 3 kW, la o turație n = 1950 rot/min, ştiind că: materialul pini- 
onului este 41 C 10, STAS 791-66 (HB = 270) şi -al roții- OLC 60, 
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STAS 880-66 (HB = 230), raportul de transmitere i = 3,8, coeficientul 
de corecție al sarcinii K, = 1,3, durata de funcţionare a nerens jeli 
L,=2 000 ore. 


Rezolvare 


Se calculează momentul de torsiune: 


M, = 97 400 


3 — 223,76 daN - cm 
nirot/m in] 0 


Distanţa dintre axe se calculează conform tabelului 40, determi- 
nîndu-se preliminar: 


— se adoptă conform tabelului AI-25, p, = 0,3; 
— rezistența admisibilă la contact 
Caci Sacou;  Oac2 = Oac o2 Kig; 
— se adoptă din tabelul 40, o,,9 = 27 HB, obtinindu-se 
Sas 01 = 27 HB, = 27-270 = 7 290 daN/em?; o, 99 = 27 HB, = 
= 27-230 = 6 2410 daN/cm?; 


` — numărul de cicluri (v. tabelul 40); 


Na = 60: 4 250- 2 000 = 15- 107 cicluri NV, = 60|" 250 E 000 = 3,95 x 
x 107 cicluri. j 

Deoarece N > N,, =107 cicluri ȘI Nea > Nep rezultă că kay = 

= Rua = = 1 și atunci o,,, = Sasol ȘI Sues = Oas 02; S6 adoptă 
Sao = Secon = 6210 daN/om?, pentru că 
Onc < Saci 
Cu aceste date se obțin în final 
A = 106 (3,8 + r a ET a 

adoptindu-se din STAS 6055-68 A = 100 mm. 
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La un angrenaj cilindric cu dinți drepţi a rezultat (din calculul 


182. de dimensionare la contact) A = 100 mm, pentru i = 3, K, = 
= K, = 1,4. Știind că m = 2 mm, B= 30 mm, materialul pinionului 
OLC 45, să se verifice dintele la solicitarea de încovoiere. 


Rezolvare 


Se determină elementele componente din relaţia efortului unitar 


de încovoiere (v. tabelul 40). Astfel, pentru zı = = 25 dinti, 
m(t 


rezultă c, = 0,1355 (v. tabelul AI-29). Momentul de torsiune, capabil 
a fi transmis, din condiţia de rezistenţă la contact (v. tabelul 40): 


ac 


A = oD aul Fier - 3. 52002 = 220 daN- em, 


M. nee Z 
tt "1106 (i+1)| Ke 106-4) 1,4 


unde: K, = 1,4; y= 2 => =03; Gus = Cae 01 = 26HB = 26 - 200 = 


= 5 200 daN/em?. 


Se calculează efortul unitar, efectiv de incovoiere 


o, = 0 64 MKi = 220: 1,4 —_ 
2 Bm?ep ° -25+3-0,22-0,1355 


= 485 daN/cm? < o,; = 900 daN/em?, 


1° 2700 
unde: S, == = 900 daN/cm?, introducindu-se o_, = 2 700 


Zo 1,52 
daN/em?; K, = 1,5 (tabelul AI-28); c = 2 (tabelul AI-30). 


183 Să se calculeze efortul unitar efectiv de încovoiere al dinţilor 
* roţilor angrenajului din treapta a II-a a reductorului din fig. 126. 
Puterea transmisă de prima treaptă este P, =2 kW, la n= 1000 
rot/min; pinionul treptei a doua are o turație n, = 233 rot/min. 
cai Da = 57 mm; Dag = 240 mm; m = 3 mm; K, = K, = 1,3 
ŞI A Vot £ 
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Rezolvare 


Materialul roţilor dințate nu este indicat. Din datele nea 
se poate determina valoarea efortului unitar efectiv de contact, adop- 
tindu-se apoi — în funcţie de valoarea obţinută — materialul necesar 
pentru roată şi pinion. 


Din tabelul 40 rezultă 


yt fOe — DP MiKo | 
Se = ey ! vai 


în care s-au înlocuit M ¿a = 97 400 


106; 3,21 ]3 819-144 
| 9,15. ) 0,4: 4;2 


= 5 920 daN/cm?, 


“1,96 


P; = 
233 


— 97,400 819 daN : cm; 


Na 
| | IRT 7. iti i 4 Daa Das _. 
P, = a Py = 0,98- 2 = 1,96 KW (nou = 0,98[28); A = Pa Pa 


r >. D 40, 
2 Dia 57: i-a Ai 


Se consideră o, = 'o,, si se determină duritatea necesară a materi- 
alului roții: 


H Braa = 8 = 592. — 249, 


în funcţie de această duritate ado 
OLC 60, STAS 880-66, cu = 
Deoarece se. recomandă . H 
se alege ca material pentru pinion 
daNjom? și HB = 235... 344, 


ptindu-se ca material pentru roată: 
3 200 daN/cm? si HB = 200... 240. 
Batnton = HBroat + (20 ... 50) = 250, 
40 C 10, STAS 791-66, cu o_, = 3 600 


Se determină efortul unitar de încovoiere 


ETT: T A: O 


Ea e pa Malas Mery hun, 
Oig = 0 64 Sts E Se emit LIST ab ee à 2 
? 23+ 0,123- 3,66: 0,32 731 daN/em? < oy 3 


? 
ZacfaBm2 
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introducând în relaţia de mai înainte următoarele elemente: M,,= 

a iM, = 4,21 - 819 = 3 448 daN -cm; B, = pA=—0,4°91,5 = 

= 36,6 mm; B, = 40 mm; c; = 0,123 (v. tabelul AI-29,pentru z = 
” dina) S-i 360 — 4 200 daN/em?. 

= 19 dinţi); Sai = ‘Koc 5-2 | 


Observaţie: În calculul lui c; s-a adoptat B, = 36,6 mm, deoarece 
pinionul se execută mai lat — din condiţii constructive — contactul 


putind avea loc pe toată lungimea acestuia. 


cf — 734 ~~ = 44% daN/om? <q; a = 1 067 daN/em?, 
> 9 - 


G;4 = Og — = 
Cra 


in care: 


Sa = a = 1 067 daN/cm?; Chas Cra (1 +7- 


Cu 4 
ae T R Dra By 


= 0,162: 1,25 = 0,2025; c; = 0,162 (v. tabelul AI-29). 


18 4 Cunoscind dimensiunile şi momentele caracteristice fiecărei 
* trepte a reductorului din fig. 126, să se determine forțele din 
angrenaje... Se: cunosc: Da = 34,5 mm; Da = 57 mm; Ma = 194,8 
daN- cm; My = 819 daN-cm. Să se stabilească gi sensul de rotație 
al arborelui de ieşire faţă de cel de intrare. 


= 


Rezolvare 


Cu relaţiile. din- tabelul 43 se determină forţele tangentiale: 
2Mi Ciotoi ot lagi 
si Da 3,45 113 da > aaa — = = ee = = 287 dal T, 


iar forțele radiale: “i îi 
Fra = F atg ao = 443: 0,864 = 41 daN; F,— Fa tg = 
= 287 - 0,364 = 104,5 daN.. 


Reductorul din fig. 126, are două trepte: S ! j 
; | pte: una cu angrenare exteri- 
oară (treapta. I) și una cu angrenare interioară (oaie II-a). Prin 


urmare, sensul de rotaţie. al arborelui de iesire este; : 
î * * ; -Q ste invers sens J 
rotatie al arborelui de intrare. i ului de 
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a etd 


Troliul din fig. 127 are rotile dintate executate — in ambele 
185. trepte — din fontă turnată (HB = 200). Angrenajele sint evol- 
ventice cu ay = 20°, modulul m = 10 mm (pentru ambele trepte), 
numărul de dinţi fiind z, = 2; = 15, rapoartele de transmitere u = 2,8, 
in = 5,6 si Bh = 7 m; By = 1,2 Br. Să se determine sarcina capabilă 
de ridicat Q, din condiţia de rezistenţă la solicitarea de contact a treptei 
a doua. Care este forța necesară a fi aplicată la manivelă pentru ridicarea 
sarcinii Q? 


Rezolvare 


Se determină rezistenţa admisibilă la solicitarea de contact. Nepre- 
cizîndu-se durata de funcţionare se adoptă K, = 1; deci o,,= Saco 
iar 

Graco = 15 HB = 15: 200 = 3 000 daN/cm? [28]. 

Se calculează distanţele dintre axe: 


mz, _ 10-45 


Ay = 7 (41 + z) = = (4+ i) = > 3,8 = 285 mm; 
An = > (s + 2) =Z (1 + in) = 6,6 = 495 mm; 
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se determină lăţimile coroanelor dințate, precum și coeficienţii 
de lăţime: 


B; = Tm = 1:10 = D0mm; By = 1,2 By = 84 mm; 


BI 70 i Bu 84 
Par magae n Yan Shi TE oe 


Neprevăzindu-se sarcinii dinamice Kg = 1, rotirea cu manivela 
executindu-se la viteze foarte mici, se consideră K, = K,: 


Ku = 1,0875; K, = 4,405, 


care s-au ales in funcţie de Ya = 2a (4+ i) = <= 3,8 = 0,4655; 
Vp = tan (1 + in) = 6,6 = 0,56. 
Din relația distanței dintre axe (v. tabelul 40) se obține: 


e Air 3 pariisi =Í 49,5 j 0,17- 5,6: 3 0002 __ 
2 | 106(i11 + 1) Ke i06- 6,6 1,105 g 


= 2 745 daN- cm. 
Momentul la roata dispusă pe același arbore cu tamburul *) 


M, = in My, = 5,6- 2 745 = 15372 daN: em, 


forța Q determinindu-se cu relația: 


Q M 15372 
15 


T = 1 025 daN. 


Momentul de torsiune la pinionul de intrare: 
Mu Mu 15 372 

Lys SS 

ltot IIt 2,8 + 5,6 


iar forţa la manivelă 


= 980 daN: cm, 


M 980 
F pan = = = 30,6 daN. 
m 


*) În aceste calcule nu s-a ţinut seama de randament. 


= 
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- Pentru ridicarea sarcinii Qrimia sint necesari doi muncitori, dacă 
fiecare depune o forță manuală de circa 16 daN. 


18 6 Un mecanism pinion-cremalieră (fig. 128) realizează — pentru 
* masa unei raboteze longitudinale — o mișcare alternativă. La o 
turație n, = 20 rot/min, masa trebuie să se deplaseze cu o viteză v 


= 10 m/min. Să se calculeze principalele elemente geometrice ale roții 
şi gradul de acoperire e, cunoscind modulul m = 3 mm. Să se determine 
lungimea peste n dinţi. 


Rezolvare 


Se determină diametrul de divizare Da; cu relaţia: 


60v 60+ 0,167 
Du = = ——— = 0,159 m= 159 mm, 
mn, 3,14*20 


in care s-a inlocuit: v = v,,/60 = 10/60 = 0,167 m/s. 


Numărul de dinţi ai roții: 


Diametrul cercului de virf Du 


Da = Da + 2a0 = 159 + 2:3 = 165 mm. | 


woe els aipe FS mere 
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Diametrul arcului de fund D; 


Da = Da — (ao + co) = 159 —2,5-3 = 151,5 mm. 


Diametrul cercului de baza 


Dy = Da 608%) = 159 - 0,9397 = 149,4 mm. 


„Se determină gradul de acoperire 


V RE — Ra Rats aoe | 
z= = 
TM COS ay 
(OF — TF pe 2 = 79,5: 0,342 . 
pe sa e tie mes a 
3,14 + 3+ 0,9397 


Se calculează lungimea peste n dinţi, determinindu-se preliminar 
numărul n de dinţi peste care se măsoară lungimea L,: 


+0,5 = = + 0,5 = 6,38; 


oja 


se adoptă n = 7 dinți. 
i Lay = m cos ao[(n — 0,5) x + zinv 49] = 
= 3 + 0,9397(6,5 -3,44 + 53- 0,0149) = 59,764 mm. 


1 87. Să se dimensioneze — din condiția de rezistență la. contact — 
treapta I a reductorului coaxial, prezentat în fig. 129. Se cunosc: 
P= 6,77 kW; m= 60 rot/min; 8, = 15°: ty =6; Va = 0,25; no = 0,92. 
Se preconizează intrebuintarea unor materiale’ cu HB <350; durata 
de functionare a reductorului LI, = 2 000 ore, 


Rezolvare 
Initial, se > calculează aliante nompenente ale relatiei de deter- 


minare a distanței dintre axe (v, tabelul 40). 
Momentul de torsiune 


249. 
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ity | 
ey S -t n pk 5 
= He : 277 rot/min 
ny 560 rot/min N fa | a eS: 
P3#6,77kw b= 
Dot = 092 ree 
PS 
Fig. 129 
Mg e Mao 40 888_ — 477,7 daN- om, 
itotntot 25: 0,92 


unde: M, = 97 40077 = 10 988 daN- cm. Se dad K, = 1,3 (v. ta- 


belul 40) si K.=1 6 G. tabelul 40). 

Ca urmare a indicațiilor din problemă, se vor întrebuința — ca ma- 
teriale — otelurile îmbunătățite (HB < 350): pentru pinion OLC 60, 
STAS 880-66, îmbunătăţit, cu HB, = 230; pentru roată OLC 45, 
STAS 880-66, îmbunătăţit, cu HB, = 200. Se obțin, in acest caz: 


‘Sac o1 = 26HB, = 26: 230 = 5 980 daN/om?; o, o = 26HB, = 
= 26: 200 = 5 200 daN/em?. 
Deoarece numărul de cicluri 
Na = 60n,L, = 60: 4 500 : 2 000 = 1,8- 108 cicluri > Na, și 
Nea = 6OngL, = 60- 250- 2 000 = 3- 107 cicluri > Ne 


este mai mare decit numărul ciclurilor de bază NulNes = 107 cicluri), 


rezultă că Ky =4 şi K= 1, obţinindu- -še ronmental admisibilă la 
contact. es 

5980 + 520 
„aan bam i = 5 590 daNjem?, 
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Distanţa. dintre axe este: 


5 PI 
Ake Vay Se 


E pa 
Va Keioac 


477,7 + 1,3 ' 0,9662 
a = 15,2 om 
0,25: 1,6- 6: 5 5902 


= 110(6 + 1) / 
adoptindu-se, conform STAS: A = 160 mm. 


Pentru prima treapta a reductorului din fig. 129, să se determine 
188. principalele elemente geometrice si gradul de acoperire. Se 
cunosc: A = 160 mm, i; = 6, b, = 15°, Wa = 0,25, M, = 2,5 mm. 


‘Rezolvare 
Se determină numărul de dinți pentru pinion și pentru roată 
(v. tabelul 40): 


z = aA ana AM 17,67; se adoptă z; = 18; 
mii + 1) 2,587°7 7 


24i 21606 L 106,024; se adoptă- za = 106, 
my(it + 1) 2,587: 7 i 


Aa d Bi BOT iei, 
cos By 0,966 


unde: m, = ma 


Raportul real de transmitere este 


. z 106 
= =e = 5,88. 
44 


Se calculează diametrele angrenajului.. Astfel (v. tabelul 37): 
— diametrele de divizare 


Da = mpa = 2,587: 18 = 46,566 mm; 

Das = Mytq = 2,587: 106 = 274,222 mm; 
— diametrele de virf sa 
Da se Dart 20000 Dat Im, = 46:06": 2544556600 
Da > Dag + 29 = Di + 2ma = 274,222 pE S 279,292 mm; 
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— diametrele de fund 


Da = Da — 2(a0 + co) = Da — 2,5 m, = 46,566 — 6,25 = 40,316 mm; 


Dia = Dao — 2(a9 + co) = Da — 25m, = 274,222 — 625 = 
= 267, 972 mm. 


În acest caz distanța dintre axe: 


a în TE (aka) = 251 (18 4 106) = 160,332. 


Se dice o că A,,, > A; ; pentru a aduée distanța dintre axe la valoa- 


rea A,,, = A, se calculează unghiul 6: 


cos fi = cos fi A = = 0,966 = = 0,968; B? = 14°30’. 


Gradul de ctl se calculează (v. tabelul 37) cu relaţiile 


ii VR, — Rin + | Res — Ria — A sin op — 
TM COS Co 
15, 782 — 21,79752 + V139,617 — 128,36? — 160 : 0,3512 
3,14- 2,5: 0,9362 i 
__ Ba sin Bu __40..0,2504 


= 1,695; 


Ey = > = 1,2759, 
TMp 3,14- 2,5 
în care 
< Da SB 46,566 
Ry = = 005 cop = 0,9362 = 24 71975 mm; NB gi 
igam _ tg20 0,364 


= = z o wis 
cospi cos 14°30" 0,968" =0 376; E = 20 Ha Rye = 


Da _ 2%, 222 
= 2 cos a, = Aita 9362 = 128,3633 mm ; sin ay = sin 20°34" = 


= 0335125 Bs = = VA Sii 
„Gradul de acoperire total: 
ee + ey = 1,6951 4-4. 2750 = 9971... 
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89 Să se verifice angrenajul primei trepte a reductorului din fig. 
1 + 129]a solicitarea la încovoiere, Elementele necesare calculului 
sînt indicate în problemele nr. 187 şi 188. 


Rezolvare 


Efortul unitar de incovoiere — pentru pinion — se calculează cu 
relaţia (v. tabelul 40): 


0 My Kjos By 0 477,7 - 1,3845 + 0,986 
C= = e 
tă nef Ke Bm "18+ 0,112 +2,377+4- 0,252 


= 386,25 daN/em? oa 
în care: K, = K,Ka = 1,065- 1,3 = 1,3845; K, = 1,065, din tabelul 
AI-26, în funcţie de pp = bai + 1)/2 = 0,875; K, = 1;3, din tabelul 
AT-27, in funcţie de o = -2er san Bal 40,906 71 900, 
i : 60- 1 000 60 - 1 000 
de clasa a 7-a de precizie; cj, = 0,122, din tabelul AI-29,in funcţie de 
A PR Zizi 18 Rt E fai PE: ie ac „9: = 9-92769. EEA 
Z are 0 pala. 18t Ki a 0,8 2,971 2,3768; Gai | 


= Sa _ 3200 _ 4'066 daNJem?. 
Kec 1,5: 2 - : RE 


= 3,655 m/s şi 


„.. Observaţie. în cazul în care angrenajul se dimensionează la solicitarea de. contact, 
le ag de incovoiere este in general mult mai mic, comparativ cu rezistența 
admisi a i vr $ mp Sia a AA : i, = 


190 Să se stabilească gi să se discute — pentru întregul reductor 
7M (fig. 120) — sensul înclinării dinţilor pentru cele două trepte, 


alegindu-se soluţia convenabilă din punctul de vedere al încărcării 
lagărelor. ; Conran ' de aci 


Rezolvare => 


Din fig. 130, -a se observă că roata conducătoare (pinionul). 7 actio- 


nează cu o forţă normală Fy, asupra roții conduse 2. Datorită înclinării 


dinţilor apare și o forță axială F, = 5; a raptat’ spre dre 

lor apare fort ‘a, = 53,1 daN indreptata’ spre dreapta 
pe Tomor Și spre stînga pe roată (Hao), La fel se întîmplă si la treapta a. 
cae unde apare — datorita forţei normale Fps —.o fort& axială Fus = 
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Fig. 130 


. 1 — 163,53 daN îndreptată spre dreapta pe roata 4 și spre stinga pe pi- 
nionul 3. Reazemul arborelui Z preia o forţă axială F,, = 53,1 daN, 
al arborelui III — o forţă axială Fus = 163,53 daN. gi a arborelui, JI 
— o forţă axială Foy = Pye + Fas = Par + Fug = 216,63 daN. 

Se preferă montarea roţilor treptei a doua conform fig. 130, b; 
în acest caz , arborii J si ZIJI sînt solicitati cu aceeași forţă axială (pentru 
arborele JII se schimbă doar sensul forței), în schimb, pe arborele 
II forța axială care solicită reazemele este Fu = Fa — Fa = Pas — 
— Fa = 110,43 daN, adică de aproximativ două ori mai mică decit 
în cazul precedent. 


Ohservatie. La schimbarea sensului de rotaţie se schimbă sensul forței axiale ! 


191 Prima treaptă a reductorului din fig. 131 este un angrenaj 

* conic cu dinţi drepţi, cu unghiul dintre axe 5, = 90°. Pinionul 
are 16 dinţi, roata are 40 dinţi. Să se determine elementele geometrice 
ale roților angrenajului cunoscind diametrul de divizare D, =50 mm. 


Rezolvare 


Raportul de transmitere. 
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JE a 
Y E AS sj 


H BN ISS Sl ASR: g Z 


rt er. 
\ GZ (lth tip, Des 


7 
SSASSS 


2, = 16 ZY 
SH 
Z2= 40 
ap=20* 
Fig. 131 


Semiunghiurile e de divizare (v. tabelul 38): 
— sali pinion 


tg dn == se OAs da = 2448; 


= pentru roata 
"gaj T= 25; aa = 6812". 
Se -verifică suma inghiurilori 
8, = n + Baa = 21°48" + 68°12" = 90. 
Se determină modulul maxim: | 


oD 
m = iT su 


AL 


adoptindu-se din STAS 822-61 m = 3 mm. 
Se calculează diametrele angtenajului: 
— ‘dinmptrels de. divizare; 


Bi a ae 16 = 48 mm; 


Diy = = May = = 23: 40.2 == „120 mm} 
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A diametrele de virt 
Da = Da 2ag 008 dy = 48 + 2- 3- 0,9284 = 53,57 mm; 
Da = Daa 4 dag 008 dap = 120-4 230,3714 = 122,23 mm; 
— — diametrele de fund | 
Du = Da — 2ba 008 da, = 48 — 25° 3- 0,9984 = 41,037 mm; 
Da = Dao — 2b COS dyn = 120 — 2, 5: 3: 0,3744 = 117,214 mm, 


şi lungimea generatoarei 


e e Daner Das s entere Gmm: 


2 sin da : -2 sin båe “210,8714 


Lățimea » dinjilor (v: tabelul 41) - 


p — L 645 
EEE 


y 24, 6 ei, 
Bs, 


or conditia: B < 8 m= 24 mm. 
Se determinà unghiurile caput şi piciorului de divizare: 


a See ogo” iu, 
A Er a T = 0,04642; oya S 2 39 30 


ta = 


tg Ya = tt i, 0,05803; Yq = 349" 


Se determină unghiurile conurilor -de -virf 
Bi = dak Year = 21°48" 4. 2°39'30" = 94°27'30 ms 
Ben = Baa + “fea a = 68°12! + 2°30'30 "= 70954130", = 
Se determină unghiurile conurilor de fund: 
Ba = Bau — Yea = 21°48" — 3°19" = 18°20"; 
de = Aaa — Yaa 6812" - £ io G53", 


; 192. Sa se determine forţele din avigronajul conic. al reducerii din 
fig. 131, cunoscind puterea la arborele” de intrare P = 3kW 
da o turație n= 1500 rot/min: Paia > = 40, 037 mm; 34 = 21°48"; 
ge Es ză ; 
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Rezolvare 
Se calculează momentul de torsiune la arborele de intrare: 


3_ — 194,8daN- em, 
500 


M, = 97 400 — = 97 400- 


2M ti 2° 194,8 9 
ne a EES 97 9 dal N . 


Pie 
a Dami 4,0037 


Se calculează forța radială: 
Fa = Fy tg a9 008 a = 97,3: 0,364: 0,9284 = 32,88 daN, 
forţa axială fiind: 
Pi =F; ie ap nee 2 97,3 + 0,364 0,3714 = 13, 45 daN. 


Forţele care solicită roata conică condusă se determină astfel 
(v. tabelul 43): 


Îsi Pamoa daN; Fa ee = 13,15 daN ; Faz = Fa = nee daN. 
Să se determine eforturile unitare de contact şi încovoiere din 


193. dantura pinionului, din pee L.a reductorului conico-cilin- 
dric, din fig. oe Se cunosc: = 194,8 daN- cm, L = 6,462 cm, 


i= 2,5, p, ==> Dama = 40,037 mm, n, = 1500 rot/min. Ce material 


se poate dota: considerind că roata şi pinionul sînt executate din 
același material? 


Rezolvare 


Efortul unitar de contact se determină cu relaţia (v. tabelul 41): 


PIE [ae 106 EEL EEI. Make’ 
i d. TU Ogee 
1062,57 -+ 1 
6,402 7 


194,8! 1,485. = 6550: daN/em?, 
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in care: K, = K,K = 1,1- 1,35 = 1,485; K, = 1,1,s-a adoptati 
a i D E yoo = 1,485; = 1,1,s- ptat în func- 
tie de bald + n= 0,4827/2, din tabelul AL-26: K, = 1,35, în funcție 
de p= Z amn __ 5 3 7:1500 __ 4 z 
i d a 3,14 m/s şi. de clasa a. 8-a de 
precizie, din tabelul AI-27. 
Efortul unitar de încovoiere. 


0,64My, Kg __ 0,64: 194,8 -1,485 


= ~ = 707,7 daN/cm?, 
zcn Bima 16- 0,109- 2,4 - 0,2502? 


on = 


unde: c; = 0,109, pentru za = 17,23 dinți, din tabelul AI-29; se con- 
sideră K, = K,. Este necesar un material cu o duritate minimă 


HB. = = $ = 252 HB, ` 
26 "26 ; 
în funcţie de această duritate necesară adoptindu-se materialul 40 G 
10, STAS 791-66, cu HB = 270 și o_; = 3600 daN/om?, 
Rezistenţa admisibilă la incovoiere este 


_, _ 3600 
oa = = = = 1200 daN/cm? 
at p x ’ 
Kee 1,5-2 ) 
verificindu-se, prin. urmare, rezistența danturii la solicitarea de inco- 
voiere: : 


o; = 707,7 daN/em? <o,, = 1200 daN/om?. 


194 La angrenajul melcat al unui reductor într-o treaptă (fig. 132) 
177. se cunosc: ny = 950 rot/min; n= 60 rot/min; A = 100mm; 
m, = 5 mm; unghiul axial al profilului a, = 20°. Să se determine 
elementele geometrice ale melcului şi roții melcate. 


Rezolvare 


Se determină raportul de transmitere 


„Se alege numărul de începuturi pentru mele pi 2, din tabelul 
AI-24, determinindu-se numărul de dinţi ai roții melcate Za = 12, 3" 
.15,833 = 31,666; se adoptă za = 31 dinţi. n i 
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ard 
CICA a 
pă SES at 


IP) P= thw 
N = 950 rot/min 


Se alege coeficientul diametral g = 9 (v. STAS 6845-63), recal- 
_culindu-se distanța dintre axe: es Atleta i 


A = Z (q za) = Ž (9 + 31) = 100, 


care este identică cu cea indicată în problemă. Calculul geometric se 
execută, în continuare, conform tabelului 39. Astfel: 


— coeficientul de lungime al melcului 
gy = Ah + Va) = AL + VHD) = 132; 
— épéfioientnl de lăţime al roții melcate | 
d = WIFI = 2/9 F 1 = 682; 
i ; i 259 
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— elementele geometrice ale melcului: 


= 2 
tgBo = ag = 9 = 


Dy = qM, = 9:95 = 45 nn; 
D, = Dos + 2 Malog = 49 + 2° 54 
h = m, 2foa + Woa) = 2:29-Mg = 2,25: 5 = 11,25 mm; 
Pe = TM zy = 3,14- 5:2 = 31,4 mm; 


= 55 mm; 


0,222; Bo = 12°34'44"; Oo = 77°28'16"; 


L, = qm, = 13,12: 5 = 65,60 mm; 
b = qm, = 6,32: 5 = 31,60 mm; 
— elementele geometrice ale roții melcate: 
Diz = Maz = 5°31 = 155 mm; 
Das = Dag + 2mafoa = 155 + 2° 5.1 = 165 mm; 
Damas = Dea + Mafoa = 165 + 5° 4 = 170 mm; 
B,=b+m, = 31,60 + 5 = 36,6 mm. 


Să se determine forţele din angrenajul melcat al reductorului 


195. din fig. 132, cunoscînd puterea la arborele melcului P = 1 kW, 
la o turație n, = 950 rot/min. Diametrul de referinţă al melcului este 
Do = 45 mm, raportul de transmitere i = 15,5, unghiul de înclinare 


a dintelui melcului B, = 12°31’44”, unghiul de angrenare axial æo, = 


= 20°, Care este randamentul angrenajului? 
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Rezolvare 
Forţele tangentiale se calculează cu relațiile | 


-9M 2+ 102,5 
Riot a el 


= 5 3 = 
Da NE 498 daN; Fa = 


Fn FT, E 
e m eee = 178 daN 
tgl Bot g) ~ 0,25576 8 da ’ 
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n P n 1 
în „care: Mu = 97 400 F = 97 400 aT 102,5 daN :cm; tgp = 
; p = 0,03, în funcție de Va = on i a les N E 
COS Ong : è 60 000 cos Pa : 60000: 0,97615 
= 2,29 m/s; duritatea melcului HRC = 45 (OLC45, STAS 880-66) 


şi materialul rotii-bronz [15]; tg ong = tg ao COS fo = 0,364 -0,97615 = 
0,03 0,03 


== 0,35583 ; aao = 19733140; tg o! = aug = = 003183; 
9’ = 1°49"; By + gi! = 128144" + 1°49" = 14°20'44"5 tg (Po +p) = 
= 0,25576, : 


Se determină forţele radiale 


tg E 0,35532 - 0,9995 
Fu = Pa = F, Amt = 45, = 65,2 daN, 
i sin(Bo + 9°) „2024777 


iar forţele axiale — 
Fi = Fa = 178 daN; Fa = Fu = 45,5 daN. 


a 

Randamentul ' angrenajului : . 

je N E 0,868, 
tg(By +p) '0;25586 


calculindu-se puterea la roată P= nP, = 0,868: 1 = 0,868 kW. 


Momentul de torsiune la roată: 
My = Mu im = 102,5- 15,5: 0,868 = 1 370 daN- cm. 


196 Să se verifice — la solicitarea de contact — angrenajul meleat 

+ din fig. 132, fiind cunoscute: M,, = 1379 daN:cm; q= 9; 
2, = 2; z =31; A = 100 mm; n= 61 rot/min; sarcina este varia- 
bilă. Să se precizeze materialul necesar pentru executarea roții meleate 
în vederea preluării — în bune condiţii — a efortului unitar de contact. 


Rezolvare 


Conform tabelului 42, efortul, unitar efectiv de contact 


Za 3 al 3 
san | / PE | ma fa: [i x ') 
Sa Woe me aroia ara ee ee 
Ma spies Man EOR he gy 1.379 1954 (9 = 
q E so ae 9 : 
daN 


2 
g 


= 2025 ee Sia. 
| RAR 
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determinindu-se preliminar: K, = K,„Kan = 1,083° 1,25 = 1,354; K= 


ry 


Fe Gd 
= 4p (=) = 14 0,083 = 1,083; 06 = 74, din tabelul Al-34, în func- 


tie de za şi q; Kam = 1,25, din tabelul AJ-33, în funcţie de clasa a 8-a 
de precizie şi de viteza de alunecare v,, = 2,29 m/s (v. tabelul AI-32) ; 
Sue = 2 100 daN/em?, din tabelul AII-13, pentru materialul Bz cu Al 
ŞI Da = 2 mjs. n y 


497. O roată dinţată cu z = 35 dinţi — dintr-un angrenaj reversibil 
+ — s-a distrus prin ruperea dinţilor. La demontare se pot măsura: 
D, = 148 mm, p = 12,56 mm. Să se determine principalele elemente 
geometrice ale roții. 


198 Să se calculeze eforturile unitare de încovoiere din dantura pri- 
+ mei trepte a reductorului din fig. 126; reductorul realizează le- 
gătura dintre un electromotor — cu P — 2 kW, la n = 1000 rot/min 
— şi un malaxor. Se cunosc: elementele geometrice ale roţilor angre- 
najului Da = 34,5 mm; D; = 1485 mm; m= 4,5.mm; i= 4,3; 
materialul pinionului 44 MoC 17, STAS 791-63 — călit şi revenit la 
HB — 217 — iar al roții OLG 60, STAS 880-66 (HB = 180, revenire 
înaltă). E 


199 Transmisia intermediară a roții unei macarale (fig. 133) este un 
+ angrenaj cilindric cu dinți drepţi, nedeplasaţi. Pinionul are a= 


ore 465 24 27 
23 = 2% Z257 56 
a, =20° i : 
ng = 3455 rot/min any, | n, =34,55 rot/min 


|- Mp= 9970 daN.m 


I 9 d IS i 7 | 
x CIA \ 
Poppi ee 


Fig, 199. 
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= 24 dinţi. Cunoscind m = 8, iu = 4 i š 
' n= 8, ir = 4,65 gi ag = 20°, să se calculeze 
elementele geometrice ale angrenajului. : 


200 Cunoscind elementele geometrice — determinate in problema nr 
- 199 — să se calculeze forţele care apar în angrenaj precum 
şi momentul nominal de torsiune, la pinion, M,. Se cunosc: My = 
= 45 000 daN- cm; n= 0,97; in = 4,65. 3 


201 Să. se calculeze — la solicitarea de incovoiere — dantura angre- 
+ najului din treapta intermediară a transmisiei reprezentată in 
fig. 133. Se cunosc: M, = 9977 daN- cm; m = 34,55 rot/min; zi = 
= 24; B=70 mm; m=8 mm. Să se stabilească dacă materialul 
OLC 45, STAS 880-66, pentru pinion și roată, este bine ales. În caz 
contrar, care ar trebui să fie lățimea necesară B a danturii? 


202 La angrenajul treptei intermediare — a transmisiei din fig. 133 
* —secunose: Mi mar = 9977 daN: cm; K, = 1,38; in = 465; 
ù, = 0,13; A = 544 mm. Angrenajul funcționează 3 000 ore la sarcina 
maxima. Cunoscând viteza de deplasare a macaralei v = 21 m/min 
şi diametrul roții de rulare D = 900 mm, să se determine efortul unitar 
de contact. Corespunde materialul OLC 45, cu HB = 200 (normalizat) 
condiţiilor de întrebuințare la acest angrenaj? 


203 Să se calculeze elementele geometrice si de control dimensional 
- pentru treapta a doua a reductorului prezentat în fig. 129. Se 
cunosc: zy = 20; A = 160 mm; in = 4,25; By = 15°. 


20 4 Să se stabilească care sînt forțele din angrenajul treptei a doua 
- a reductorului din fig. 129, dacă, Mu. = 2 692 daN em, Dz = 
= 61,02 mm, Ba = 10°30’, axon = 20°. Să se determine — cunoscind 
din calculul treptei intii F, = 205,4 daN gi B, = 14°30" — care trebuie să 
fie valoarea unghiului p, — unghiul B, răminind constant — pentru a 
menţine aceeași valoare a forței axiale. Care ar trebui să fie valoarea 
unghiului p, în cazul în care unghiul fa s-ar menţine constant? 


d a . ig š a . 499 

205 La treapta conică a transmisiei unei roti de macara (fig. 133) 

UD. so cunose următoarele elomente: 4 = Al, 3a = 56, m = 6 ră 

Să se determine elementele geomotrice principale: i; da da2; Pars Pass 
Ly ays bashi eas Vias Dai Dao | 

ot — KK, = 1,30-— ‘din 


valcules ul unitar de conta 
Să se calculeze efortul unitar de con i Tie 133, o nosctad: 


206. treapta conică a transmisiei reprezentate 
| | -263 
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M, = 9970 daN: cm; ne = 34,55 rot/min; »,, = 0,96; Da = 126 mm; 
Y, = 1/3; L= 179,384 mm şi i = 2,67. i | 


207 Să se dimensioneze — din condiţia de rezistenţă la solicitarea 
* de contact — treapta melcatăa unui reductor melcato-cilindric, 
cunoscind: puterea la arborele melcului P = 1,25 kW, la n = 4 250 
rot/min; i = 32; materialul roții melcate Bz 10 T (turnat în cochilie), 
iar al melcului OLC 45, cu HB < 350. Sarcina este constantă, reductorul 
functionind 4000 ore. 


208 Să se determine principalele elemente geometrice ale unui 
l * angrenaj melcat, cunoscind — din problema 207 — A =200 mm, 
gq = 12, zi = 1 și za = 32. 
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17. Transmisii prin lanţ 


Notatii 

ay — lăţimea peste eclisele interioare; 

A — distanța reală dintre axe; 

ĉa — coeficient de siguranță admisibil; 

d; — diametrul interior al bucșei ; 

Da — diametrul de divizare al roții mici; 

F; — sarcina minimă de rupere, indicată în standardul lanţului ales; 

Fg — forta de intindere, datorata greutății proprii ; 

Ke — coeficient de corecție global; 

Ka — coeficient de dinamicitate a sarcinii; 

Ka — coeficient care ține seama de distanţa dintre axe; 

K; — coeficient care tine seama de înclinarea liniei centrelor față de orizontală ; 

Ky — coeficient care tine seama de modul de reglare a transmisiei ; 

K, — coeficient care tine seama de felul ungerii ; 

E; — coeficient care tine seama de regimul de funcţionare; 

Kp  — coeficient ce tine seama de poziţia liniei centrelor față de orizontală, 
la calculul forței datorate greutăţii proprii a lanţului ; 

q — greutatea unui metru liniar de lanţ, dată în standarde; 

Ly — numărul de rînduri. 


Relaţiile si metodica de calcul 


Relaţiile si metodica de calcul — a transmisiilor prin lanţuri 
cu role sau cu bucșe — sint prezentate în tabelul 44, schema de 
calcul fiind redată in fig. 134 [11, 13, 17]. pi 


Fig. 134 


1965 
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oo» Tabelul 44 
Relaţiile şi metodica de calcul a transmisiilor prin lanțuri en role sau eu bueşe 
[11, 13, 17] 


Pa IN ON od IE AA E E EE E a N AN a E RR ec RE ed 
Elementul de calcul 


Relaţiile de calcul si recomandările necesare 


Denumire | Simbolul 
Numărul de dinți ai roții Zi Se alege din tabelul AI-36. 
„mici 
Numărul de dinţi ai roții Za Za = Zi < Za maz} 
mari Za ma = 120 pentru lanţul cu- role; 


Zomaz = 90 pentru lanțul cu bucse. 


[N sl E E ee 


e Dei ia 


P, mm pe 4760 , 
niz, 


Din. standarde se aleg citeva. variante 
de lanţuri cu paşi mai mici, în continuare 
calculul efectuindu-se pentru toate varian- 
tele alese. 


Pasul 


SAA Se” de an a RP 
i Zabhi | 
60: 1000 


Vmax = 15 m/s, pentru lanţul cu role si 
? i cu bucse; 
Vmax = 30 m/s, pentru lanțul dințat. 


a 


Vileza medie „` i, Vm; MfS 7 
para ss Dm it Cmar? 


Pa 
Ke 
A = ad (v. fig. 134); 
a, si.d,— din STAS; 
“Pa > din "tabelul AII-15; 
Ke = Kg kaki KK, Ky; 
Ra = 1 pentru sarcini statice : Kg = 1,2 -.. 
1,5 pentru sarcini cu șocuri; Ka = 1 
pentru A = (30... 50) p; Ka = 1,25 pen- 
tru A'<25p; Kg =0,8 pentru A= 
| = (60... 80)p 
"Kis 1 la, înclinări ale liniei centrelor 
roţilor 'pină Ja 60°; K; = 1,25 Ja înclinări 
mari de 60°; Ap = 1, cînd reglarea se 
obţine “prin deplasarea uneia din- roți: 
Ky = 1,1. cînd se folosesc roţi sau role de 


Forfa utilă admisibilă | Fua» daN- 
EY $ > : Eja = A 


ve 
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Tabelul 44 (continuare) 


Elementul de calcul 


Relaţiile de calcul gi ă 
STRE Simkolul ap ȘI recomandările. necesare 


întindere; K, 
reglare ; 

Ky = 0,8 — ungere prin barbotare sau cu 
ajutorul unei pompe; Ky = 1 — ungere 
prin picurare; K, = 1,5 — ungere peri- 
odică ; Ky = 1— funcționare într-un Schimb ; 
K; = 1,25 — în două schimburi ; Ky = 1,45 
— în trei schimburi, : ; 


= 1,25 la transmisiile fără 


TEORII ca a e AREA A 


: ate $i tae F 
Puterea utilă admisibilă Pua, KW BEE — S Bng 


Se alege, dintre lanțurile care asigură 
transmiterea puterii date în tema de pro- 
ject (Pua > Paat), varianta cu- pasul 
cel mai mic. Dacă problema nu poate îi 
rezolvată cu un lant simplu, se alege un 
lanţ -dublu sau triplu, considerind că fies 
care rind preia aceeaşi sarcină: 


Z, = Fa. 
Pua 
Distanţa dintre axe Apre mm Apret = (30... 50) p 
preliminară ; i zis 
Numărul de zale W SP Z i + 2 Ea 
+(4=4) 2. 
: 27. Aprel 
Lungimea lanţului L, mm i  L= Wp 
Distanta ‘dintre axe A deni mm inga P [ we Zy -t Za. F 
recalculată À di 4 2 


IF ii hy + Se Rest Za 41 =) 
l afre a| an tt 
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Tabelul 41 (continuare) 


NE Dn E ta Pe O A ENI A ANC ANS E 000 et 2 ee CETE ITI 


Elementul de calcul 


Relatiile de caleul si recomandările. necesare 


< Denumirea, Simbolul 


Pentru a asigura săgeata de montaj, 
distanța dintre axe recalculata se mic- 
şorează cu cantitatea (0, 002 ... 0,004) Are 


A = Apee{1 — (0,002 ... 0,004)]- 


pe Ot bi a Mae, PRO E eai a II E CI 
Forţa din ramura pasivă F,, daN Fy = Far Fe 
a lanţului ans 
i Fa = Kpt — 3 
K 1000 ? 
Kp = 6 la transmisii orizontale; Kp = 4 


la” unghiuri de înclinare pină la 40°: 
2 la unghiuri mai mari de 40°; 


Kp = 
Kp=1la transmisii verticale 
a 
F = m 
P ceal 


aaan i a 


aia 


Forţa utilă Fy, daN 2M 2 
u Py ee = 97 400 81t Piat ——; 
Day m. Dai 
p 
Da 
_ 180 
sin — 
li Zi 
Forţa din ramura activă Fy, daN Ree FO. e PF 
a lanţului ~ =! Fe Eu + Fa 
Coelitientul de siguranţă i A 
la rupere ; e Fry FAY i M 
F, 
Forfa care acționează Q, daN | e ae K Fo: 
5 aooiee alti bi 


asupra arborilor 
Kg = 115. la transmisiile onfzgiitale: 
=1,01 la cele verticale 
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209 Să se proiecteze transmisia prin lanţ — cu bucge și role — dintre 
‘= un reductor si un transportor cu bandă. Se cunosc: P = 3kW, 
n, = 800 rot/min; i = 3; Ape = 45 p; linia centrelor celor două roti 
este înclinată faţă de orizontală cu 15°. Sarcina care acţionează asupra 
transmisiei este statică. Întinderea lanţului se reglează prin deplasarea 
unei roti, asigurindu-se o ungere periodică. Transmisia funcționează 


in trei schimburi. 


Rezolvare 


În funcţie de raportul de transmitere ce trebuie realizat — din 
tabelul AI-36 — se alege numărul de dinţi ai roții mici Z, = 25. Se 
calculează numărul de dinţi ai roții mari şi se compară cu numărul 
maxim de dinţi admis pentru lanţul cu bucşe şi role (v. tabelul 44): 


Za = iZ; = 3825 = 75 < Za ma = 120. 
Se. determină pasul maxim: 


4760 4 760 
Puas = Vaze poo 18,89 mm. 
Din STAS 5174-66, se aleg următoarele variante de lanțuri: 12 B, 
cu p = 19,05 mm; 10 B, cu p = 15,875 mm; 08 B, cu p = 12,70 mm. 
Se verifică viteza pentru fiecare variantă de lanț: 


Zypny 25-19,05 - 800 
D = = = 6,35 m/s <v, = 15 m/s; 
m(12 B) 60-1000 60- 1 000 Pi, I a | ? 


25- 15,875 800 
Valio B) = oo 5,28 m/s < 15 m/s; 


25- 12,70- 800 ` : ; 
Unos BD aro Ie 4,22 m/s < 15 m/s. 


Se determină forța utilă admisibilă, pentru toate variantele alese 
(v. tabelul 44 si STAS 5174-66): l 
Fyaiipiy = A 2 = ada F = 4,562” 0,577- = 87 daN; 
[A e 


2178 


Patom = 1,328: 0,513 rT 75 daN; 


F aom = 1130: 0,40 Bete = 56 daN, | 
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presiunea admisibilă fiind indicată în tabelul AII-415, iar 
K, = K,K4K,K,K,Ky= 44:44:15 445. = 2,175. 
Se determină puterea utilă admisibilă: 


Fuam 87: 6,35 54 kW: 
T ee o ) 


Puas m = 102 102 


75: 5,28 
Pia (08) = ae = 3,9 kW; 


56 . 4,22 $ 
Puatos 8) = 102 = 2,3 kW. 


Se alege lanţul 10-B, care transmite puterea dată Pag, = 3kW < 
< P,a = 3,9 kW. Se determină A,,,, (conform datelor problemei) 


A. = 45p = 45+ 15,875 = 714 mm. 


prel 


‘Se determină numărul de zale: 


W = Za + Za Coe whe a ) P. 
; di, P ar Apret 
“7-95 — 25 2 15,815 149 
| 9.91]! aa 


285 + 75.5 2: 714 
Te N 15,875. 


Se calculează lungimea lanţului: 


L = Wp = 142-15,875 = 2 25425 mm. 


Se recalculează distanța dintre axe: 


An = ci ee) ee ie 


_ 15,875 [142 i. li -2y sa] | 
eas 2 : 8 d 2-314 


; = 718,74 mm. 
Pentru a realiza săgeata de montaj, se adoptă 


A = Area — 0,008 Ares = 748,74(1 — 0,008) $ 717 mm. 
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Forţa de întindere datorată greutăţii lanţului: 


: ee | 717 
dia == Kotao = hs 9,68 "1000 == 28 daN. 


Forța de intindere datorată forței centrifuge: 


v? 


F, =q% = 9,68 0 = 27,5 daN. 
Forța din ramura pasivă 
F, =F, +F, = 28 + 27,5 = 55,5 daN. 
Forta utila: 


F, = 97 400 Past 2 = 97 400 Ž .= = 58 daN, 
: E D 800 . 12,6 


ny Ha 
unde 
15,875 
Da = Pee = 126 mm. 
180 180 © 
sin — In: e 
Zi 25 


Forța din ramurà áctivă: 
F, =F, + F, = 58 + 55,5 = 113,5 daN. 
Coeficientul de siguranță la rupere: ; 


= Fr _ 2300 99 > e, =7...14, unde Fse ia din STAS 5174-66. 


Fe -71135 
Forţa care solicită arborii: ‘ 
Q=K,F,= 1,15: 58 = 67 daN. 


210 Să se calculeze elementele geometrice ale profilelor limită pen- 
* tru dantura unei roți de lanț *) (V. problema 209). Se cunosc: 
Z, = 25; p= 15,875 mm (lanţ 10 B). , ss 


Rezolvare 


_ Forma și dimensiunile principale ale danturii unei. astfel de. roţi 
de lanţ se determină conform STAS 5006-66, 


*) “Pentru Jan} cu role și zale scurte. - 
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Forma şi dimensiunile frontale ale danturii (fig. 135, a): 
— Diametrul de divizare 


á 5,875 
„1809 „180 
Sin: EM ae 

Zi 25 


Fig. 135 


— Diametrul de fund 
Dy = Da — da = 126 — 10,16 = 115,84 mm, 
diametrul nominal al rolei lanţului d, = 10,16 mm, conform tabelului 2 2 


din STAS 5174-66; 
— Diametrul de virf 


Damas = Du +1,25 p=— 4 = 126 -}- 1,25: 15,875. — 40:16.== 
== 135,68 mm, 
Damn = Pai + y [n hus 126 + ies =a) 
— 10,16 = 130,70 mm, © 
alegindu: se Du = aa : 134 mm; 
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— Diametrul rolei calibru 
d; = d, = 10,16 mm; 
— Dimensiunea peste role 
M=Da cos 7 + d, = 126 cos + 10,16 = 135,912 mm; 
— Raza locaşului rolei (v. fig. 135, b): 
Ry min = 0,505 di = 0,505 - 10,16 = 5,13 mm, 


Ri maz = 0:505d, + 0,0069 7d, = 0,505: 10,16 + 


0,0069 910,16 = 5,2 mm; 
— Unghiul locaşului rolei: 


Bu = A40P = 900 = 440 — = 1860941; 
‘ Zi 25 


sh 429° — = 120° 416024; 
í m yi Zi z 25 
— Raza flancului dintelui: 
Ro min = 0,12 di(Z, + 2). = 0,12: 10,16(25 + 2) = 32,92 mm, 
Re maz = 0,008 d (Z? + 180) = 0,008- 10,16 (252 + 180) = 65,43 mm. 
Profilul efectiv al golului dintre dinti*) trebuie să se situeze Între 
profilul minim determinat de Rimim Smas ŞI Remm $i Profilul maxim 
determinat de Rumar: Sminy Pomar 
Forma şi dimensiunile secțiunii axiale a danturii (fig. 135, c): 
— Lăţimea dintelui 
B, = 0,95 amin = 0,95: 9,65 = 9,17 mm, unde a = 9,65 mm, 
conform tabelului 2 din STAS 5174-66; gees 
"— Tesirea dintelui 
f= (0,4....0,15) pe 2 mm. 


— Raza de teșire. minimă 
ee Ronin = p = 15,875 mm, 


*) ‘Loeasul volei i: 
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— Raza. de recordare la obada roții 
R, = 0,3 mm, 


— Diametrul obezii roții 
180° , 
Ds =p cotg PE ea 1,05 Dimas p 1,00 = 2R, ae 
1 
= 15,875 cotg = — 1,05 - 14,73 — 1,00 — 2- 0,3 = 108,6 mm, 
209 : 


unde 0, na, = 14,73 conform tabelului 2 din STAS 5174-66. 


74 4 Antrenarea principală a unei 

+ mașini de frezat (fig. 136)— 
de la un motor electric cu puterea 
P=7,5kW şi turatian, = 1 450 
rot/min — este realizată cu o trans- 
misie prin lanţ de uz general, cu role 
si zale scurte: 08 B — STAS 5174-66. 
Se cunosc: raportul de transmi- 
tere i =3; sarcina acționează cu 
şocuri; A =.30 p; linia centrelor 
roților de lanţ este verticală (v. fig. 
136); transmisia se reglează prin 
deplasarea roții conducătoare; unge- 
rea se obţine cu ajutorul unei pompe, 
maşina-unealtă, functionind în două 
Fig. 136 schimburi. Să se calculeze trans- 

misia- respectivă. 


21 2 La o transmisie prin lanţ cu role avind pasul p = 25,4 mm, se 
* cunosc: turatia roții conducătoare n, = 1 450 rot/min; turatia 
roții conduse n, = 380 rot/min și A = 1400 mm, Să se determine: 
raportul de transmitere i; numerele de dinţi Z, şi Za; numărul de zale 
W; lungimea lanţului L; dacă A se află în limitele recomandate. 


213 „Pentru antrenarea _unei mașini se foloseşte un lant (cu bucşe) 
„19. cu pasul p = 15,875 mm. Se cunosc: ny = 1 450 rot/min; na = 
= 350 rot/min; A = 700 mm; linia centrelor este înclinată cu 45° 
faţă de orizontală; sarcina acţionează static; transmisia este. fără re- 
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glare, cu ungere periodică, functionind într-un schimb. Să se calculeze: 
viteza medie a lanțului; puterea pe care o poate transmite lanţul cu role 
pe un singur rind, cu pasul dat; forţa care revine arborilor, în cazul in 
care lanţul transmite puterea admisibila. 


214 Un lant, de la o mașină de ridicat are pasul p = 25,4mm. Se 
* cunosc: i = 2; A= 1200 mm. Să se calculeze: numărul de zale; 
lungimea L; diametrele roţilor Da $i Daz- 


215 Să se calculeze puterea utilă admisibilă a lanţului cu role şi zale 

e lungi 210 A, STAS 4239-65. Se cunosc: n, = 800 rot/min; 
i= 3,2; transmisia funcţionează într-un schimb, fără reglare, cu un- 
gere periodică, sarcina fiind statică ; linia centrelor roţilor este înclinată. 
cu 30°. față de orizontală; A = (30...50) p- 
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55: 


56. 
57. 


58, 


59. 
60. 


< ='315 mm, .. 


61. 
70. 
71. 


72. 
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H7 (+9030 
Scor = 21,7 um — alusta 35 (ga za)" Smeg = 37,5 um. 
+0043 


pe | +0059 


(0.035 ie ai 
Scor = 14 um — ajustaj a cu Smeg = 30,5 um. 
0,037 


M,= 1109 daN: em. 

Regimul I; py = 300 daN/cm?. 

Ob maz = 389 daN/cm? < orp = 2000: daN/cm?. 
¢ = 2,5. 


p = 29,8 daN/cm?; Scor = 289 um; Pera = 153 daN/em?; Pero = 476 daN/em?, 
+ 0,063 
0 


+0,637 
+0,540 


= 477 um; Sor min = 1 236 um > Smaz = 637 um; t = 136°C. 


Sera = 1236 um: Serv = 3 718 pon ): Scor = 289 um < Smin = 


Scormin = 17 um; Scormaz = 106 pm: Smin = — 9,8 um; Smar = 792um; 
Smeg = 39,6 um: Pmin = 03 Pmaz = 369,9 daN/cm?; Pmea = 185 daN/cm?; 
Mi cap = 18 821 daN- cm; Ga maz = 370 daN/cm?;. op maz = 446 daN fem? t= 
= — 45 °C, 


M, = 86,6 daN: cm; Secor min = —4 um; Scor maz = Alum; Smin = 0; Smaz = 
= 262m; Smeg = 13 um; Pmaz = 820 daN/cm?; Pmin = 0; Pmeg = 410 daNjcm?; 
Samaz = 820 daN/em?; op maz = 595 daN/cm?; Da: Gamar = 820 daN/em?< 
< Gea = 2 400 daN/em2; Gb maz =;595 daN/em? <o,p = 1 700 daN/cm?; Mi cap= 
= 144,8 daN-cm; M: = 86,6 daN- cm. 


te = 362 daN/em? < Tag = 0,25 oe = 750 daN/cm?; os = 615 daN/cm? < Gas = 
= 0,3 6, = 1000 daN/cm? (material grupa 5,6). 
M18; da. 


d = 56 mm (M 56); My = 284 daN- m; nae ta = 1575 5 dan, 

Fa = 1500 daN, Fg = 500 daN. 

M-20; e = 1,945; co = 1,61. 

F = 2000 daN; Oreamaz = 1110 da /ontt) Main = 23,8 mms.’ Gage = 
Tr. 60-X% 12; Mmin = 157 mm; n 5,63; Fm = 570 daN; n = 40 „7%. 

Mi cap = 1 480. daN* em ~ Me =:1 500. daN em (pentru ogs.= 500 daN/em?). 
Mt cap = 673 dan; em > M,= 121 daN cm (pentru ca, = 1500 daN/cm?). - 
le = 270 mm. (pentru Sas = 500 daN/em?). 
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73. Pană paralelă A 10.x 8 x 40,: STAS 1005-71 (pentru og; = 1 200 daN/em2), 


74, os = 932 daN/em? < cas = 1200 daNjem?; ty = 272 daN/em? < tap = 1000: 


daN/em?, 


75. Mt cay = 3272 daN: em: M; = 487 daN- cm < M; cap = 3 272 daN «cm (pentru 
Sas = 1 200 daN/em?). 


76. Mi cap(forfecare) = 750 daN- cm; Mtcap(strivire)=500 daN cm; Fimin = 91 daN 
77. <p = 495 daN/em? < tay = 850 daN/em?; o; = 156 daN/cm? < Gas = 1500 


daN/em? — între stift și manson; o, = 700 daN/cm? < cas = 1150 daN/cm? 


— între stift si arbore. 


78. a = 50 mm — din condiţia de rezistenţă la strivire a peliculei de lubrifiant 


dintre bolt și tijă; o, = 134 daN/cm? < das = 1 500 daN/em2; tr = 51 daN/em2< 
< Taf = 850 daN/cm?; o; = 204 daN/cm? < og; = 1400 daN/cm2. 
83. M;< 1292 daN- cm; L > 1,32 cm. 


84. Micap = 18915 daN- cm. 
95° E565 cm 
86. 4, = 0,5 cm; M; cap. = 3 306 daN: cm. 


M 
89. Mi maz = ai = 6 778 daN. cm. 
c 


90. Q = 4928 daN. 
93. Se aleg şuruburi M 16, STAS 920-69 (pentru Sat = 800 daN/cm?). 


94. Mic = 960 daN- cm < Mş= 1793 daN-cm: os = 177 daN/em? < og; = 850 
daN/em2, i 


95. F = 98 daN. 

104. d= 2,5 mm; Dm = 12,5 mm; n = 10; n; = 11,5; ly = 453 mm. 

105. n= 4; n= 5;5; ls = 1297 mm; H = 49,5 mm; H, = 63,1 mm. 

106. d= 12,5 mm; n=6; m =75; l=1769mm; H = 93,75 mm; H= 
111,21 mm. 

107. d=20 mm; 9 æ% 54; k=13345 daN/em. 

108. b x h= 3,9 x0,6 cm; 9 = 81°; k = 8878 daN/em. 

109. F = 8 293 daN; k = 864,79 daN/em; 8 = 4,78 cm. 

110. h= 5,1 em; D= 5,43 em; k = 8007 daN/em. | 

115, su = 546 daN/cm?; Oa = 532 daN/cm*; Oig = 382 daN/em?; Ca, = 2.45: ca, = 
= 2,62; cg, = 2389, 

116. area = 302 daN/em?; area g = 260 daN/om®; cy= 2,42; cy =.3,76. 

117. oren = 856: daN/om?; iey 5,12)" 

118. crea, = 78 daN/ein®; cy = 10,6, ie e pă JOS 

125, » = 0,206 m/S; Pm-=.71 daN/em®; pv = 14,626 daN mj/em®'s: Py sp = 117 
da iei sii gh gs : w 
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140. L = 720 milioane de rotații; La = 9 600 ore, f 

141. F; = 115 dan. i IA 

142. NUP 2307 cu G=4700, Co = 3400 daN şi NUP 406 cu C= 4600, Cy = 
„= 3 500 daN. 

143, L = 60,6 milioane rotații; Lp = 630 ore, 


144. Rulment z Si 

145. fe = 1,2. 

162. ‘Caplajan € ce 05—32, STAS 769-73; ty = 84 daN/em? < Tag (pentru K,=1 5). 
163. P= 22,4 kW; Ks = 1,4: 1,25: 1,33 = 2,32. 

164. hmin = 1,76 cm; ho,9ne = 1,07 cm; v = 8,24 m/s < Vag: 

165. Fe = 490:daN. 

166. Cuplajul este bine ales (Mie < Mi cap; Mta < Ma). 


167. a) fontă pe fontă sau oţel călit cu pa = 2...3 daN/em? si p = 0,15; b) țesătură 


de azbest presată pe oţel cu pg = 2...3 daN/em? si y = 0,3; c) aliaje metaloceras 
mice pe oţel călit cu pa = 3 daN/em? si p = 0,35 Mica = 499,35 daN- cm; Mies = 
= Meee = 998,7 daN- cm. 


468. M, = 8351 daN-cm (pentru 7, = 0,85 o, și Me tim = 1;2 Mio). 

173. b x h = 355 X 6; Sa = 765 daN; f = 7,1 Hz < fmas = 10 Hz. 

174. D, = 125 mm; D, =125 mm, B, = 182°; s, = 110°; y, = 4°47; 3, = 63°25": 
b = 100 mm; h=4 mm; f = 10,4 Hz < fmaz = 30 Hz; G= 12,3 daN. 

175. a) P= 6 KW C= 4; Cy = 1,09, Po = 1,87 kW); "b) Pe = 6,1 KW (= 4, 
Cy, =1,07, Po = 3,84 kW). 

176. ca cap = 1,41 > Ca nec = 1,3. 

177. z=3 curele... 4 

178. z =2 curele. 

179. Dom = 175 mm; B = 160%50'; Lg = 1400 mm, curea SPZ; A = 418,5 mm; 

pm ' P > 

z=1; f= 46,7 Hz < [mag = 50 Hz; Sa = 9,7... 13 daN, 


197, m = 4 mm; Dg = 140 mm; D; = 130 mm; h = 9 mm. 
198. 61; = 1013 daN/em? < ogy, = 1 467 daN/em?; Oig = 820 daN em? < Gaia = 1 067 
daN/em?, 


199, Da, = 192 mm; Dap = 896 1 mm; Da = 208 1 mm} De = 912 mm: Di = 172 mm; 


Dig =.876 mm; A= 544 mm; Dy, = 180, 4224 mm; Dor = 841,9712 mm; 
Po = 23,6 mm. 


200. Fiz = 10046 daN; P, = 365,6 daN; My = 0977 daN om: Fu=i 039 ¢ daN 
(a determinarea. lui: Mu S-a luat în considerare randamentul). 


201. oi = 611 daNjem? < ot = 1.000 daNJem::; Dig == 498 opt < Gai = 1.000 
daN/em? ; „materialele sint ‘bine alese, 


„202, o oc = 5 600 daN/em? < cae = 5 626 caen: ; materialul R cd 
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203. my = 3,105 mm; my = 3 mm; Apec = 163,07 mm 383 = 10°30’; Dy, = 61,02 mm; 
Das = 259335 mm; Des = 67,02 mm; De, = 265,335 mm; Diz = 53,52 mm; 
Dia = 257,835 mm; Dy; = 57,218 mm; Dg, = 243,178 mm; 
Nyoata = 10. 


204, Fes = 882,3 daN; Fas = 163,53 daN; Fr, = 326,7 daN ; B, = 3°26’; 8, = 38°31’. 
205. i= 2,67; Sa = 20°34’; Sas = 69°26’; Da = 126 mm; Da = 336 mm; L = 


= 179384 mm; ag=6 mm; bg = 7,5 mm; h = 13,5 mm; Yea = 1°43; Yig = 2°10’ 
De, = 137,234 mm; De, = 340,214 mm. 


206. og = 6250 daN/cm?. 
207. A = 20,38 cm, adoptindu-se A = 200 mm, STAS 6055-68. 


208, ma = 9,09 mm, adoptindu-se ma = 10 mm; A = 220 mm; Dy, = 120 mm; 
De = 140 mm; h= 22,5 mm; pg, = 31,4 mm; fo = 4°46’; 0, = 85°14’; 
L, = 113 mm; b = 72 mm; Dg, = 320 mm; Deg = 340 mm; De maz = 350 mm; 
B, = 82 mm. 


2141. z2. =25; za = 75; p= 12,7: mm; v = 7,67 Me ee E aw SEW 


— se alege lanţ pe două rinduri; Asset = 381mm; W = 112; L = 142, 24mm ; 
= 379 mm; Fg = 5daN; Fe = 79 daN; F, = 84daN; Fy = 73 daN; Fy = 
2n daN; c # 20. i 


212. îi = 3,815; z = 23; = 88; W=168: L= 4267,2 mm: A=1403mm; 


Npinion = 3; 


= 55,25 — se află în limitele recomandate. 


213. om = 8,8 m/s < va = 15 m/s; Pua = 6,38 KW; Q = 80 daN. 
214. W = 135; L = 3429 mm; Da = 218,96 mm} Daz = 437,92 mm. 
215. Pua = 7,28 kW. 
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